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INTRODUZIONE 
 
I compressori volumetrici alternativi sono macchine operatrici largamente utilizzate 
in molteplici applicazioni sia industriali che civili. Impieghi tipici si hanno nel trasporto 
e nello stoccaggio di gas, nelle raffinerie, in ambito chimico e petrolchimico ed in molti 
altri settori dell’industria di processo; inoltre sono macchine indispensabili nel campo 
dei sistemi di refrigerazione.  
Molti dei problemi caratteristici di queste macchine derivano dalla natura stessa 
del moto alternativo del pistone all’interno del cilindro. Le oscillazioni di velocità e di 
pressione attorno al valore medio, causate da questa discontinuità, e che caratterizzano 
il flusso elaborato da queste macchine ne sono un esempio.  
Il passaggio di gas attraverso il cilindro è bloccato dalle valvole di aspirazione e 
di mandata, che sono unidirezionali ed automatiche, cioè si aprono solo quando la 
differenza di pressione tra monte e valle è sufficiente a vincere la loro inerzia e 
rigidezza. Poiché l’apertura delle valvole copre un ristretto intervallo del ciclo totale, 
di fatto, amplifica l’effetto di flusso discontinuo. Le oscillazioni di pressione, cui ci si 
riferisce con il termine generico di pulsazioni, si propagano nel gas alla velocità del 
suono come onde ed interagiscono con tutti i componenti dell’impianto e con il sistema 
di tubazioni a monte e a valle del compressore.  
Gli effetti delle pulsazioni di pressione incidono molto sulle performance del 
compressore, in particolare sul funzionamento delle valvole, sul rendimento 
volumetrico del compressore e, di conseguenza, sull’efficienza. Producono, inoltre, 
rumore e vibrazioni nel sistema di tubazioni le quali causano gravi problemi strutturali 
come la rottura a fatica di supporti ed ancoraggi, che possono portare all’interruzione 
del servizio. 
Lo studio e la verifica delle pulsazioni ed un design accurato dei dispositivi per 
il controllo delle stesse, permettono di avere una macchina maggiormente affidabile ed 
efficiente e di ridurne i costi di investimento e di gestione.  
Generalmente, i valori caratteristici della velocità del flusso elaborato si 
aggirano attorno a qualche decina di m/s, che comparati con la velocità del suono sono 
molto piccoli, le oscillazioni di pressione hanno, inoltre, ampiezze piccole rispetto al 
valore medio: in queste condizioni il fenomeno può essere rappresentato con buona 
approssimazione attraverso la teoria acustica. Un differente approccio è quello di 
affrontare lo studio del fenomeno mediante soluzioni numeriche delle equazioni di 
Navier Stokes.  
In questo lavoro, svolto presso la società di servizi di ingegneria Compression 
Service Technology s.r.l. di Firenze (CST) che opera nel settore Oil & Gas, vengono 
confrontati due metodi di analisi delle pulsazioni impiegati in ambito industriale. Il 
primo metodo viene impiegato da CST in fase progettuale ed è basato sul modello alle 
matrici di trasferimento. Esso introduce molte semplificazioni mediante le quali, a 
partire dalle equazioni di Navier Stokes, il sistema è descritto attraverso l’equazione 
delle onde piane; in esso vengono trascurati gli scambi termici, l’attrito viscoso e gli 
effetti dell’interazione tra cilindro ed impianto. Il secondo metodo viene usato per la 
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certificazione degli impianti e si basa sulla soluzione numerica delle equazioni della 
fluidodinamica monodimensionale; questo modello, pur continuando a trascurare gli 
scambi termici, include gli effetti dell’attrito viscoso e dell’interazione con tutti i 
componenti dell’impianto. L’obiettivo è stato quello di analizzare le differenze che si 
hanno tra la fase progettuale e quella di verifica, dovute al differente grado di 
approssimazione dei due approcci.  
L’analisi è stata effettuata su un caso studio costituito da un compressore a 
quattro colli progettato da CST; la macchina è composta da quattro cilindri a doppio 
effetto suddivisi su due stadi di compressione, ed è destinata ad una raffineria. Di 
questa macchina sono stati ricostruiti sia il modello alle matrici di trasferimento sia il 
modello “fluidodinamico” impiegando il software commerciale di simulazione LMS 
AMESim®. In assenza di misure sperimentali specifiche, il modello AMESim® è stato 
confrontato con un codice di calcolo sviluppato all’interno di CST che calcola le 
condizioni di pressione e temperatura interne al cilindro tramite la soluzione dei 
bilanci di massa, energia e quantità di moto, preventivamente validato sulla base di dati 
sperimentali, ed è stato impiegato come riferimento per verificare l’affidabilità del 
modello alle matrici.  
Prima di confrontare i risultati dei due approcci sono state condotte alcune 
analisi preliminari per stimare la correttezza di alcune assunzioni. Per quanto riguarda 
il modello a matrici di trasferimento, è stata valutata la differenza fra considerare i 
plenum dei cilindri come capacitivi o meno. Per quanto riguarda la modellazione con 
AMESim®, è stata valutata l’influenza che si ha nel considerare il gas reale o ideale.  
Il confronto tra i due modelli costruiti è stato effettuato suddividendo l’impianto 
in quattro sotto-regioni: aspirazione di primo stadio, mandata di primo stadio, 
aspirazione di secondo e mandata di secondo, con annessi i rispettivi polmoni e linee. 
Questa suddivisione, obbligata per quanto riguarda la simulazione con le matrici di 
trasferimento, è stata mantenuta nell’analisi per una migliore gestione dei dati. 
L’analisi è stata focalizzata sul comportamento dell’aspirazione della prima fase; sono 
state valutate tre differenti condizioni di carico: pieno carico, carico parzializzato 
escludendo l’effetto esterno dei cilindri, e carico parzializzato escludendo l’effetto 
interno; queste sono le parzializzazioni solitamente testate in fase di collaudo degli 
impianti.  
Infine è stata effettuata una analisi aggiuntiva per evidenziare gli effetti sulle 
oscillazioni di pressione dovute all’interazione tra cilindro ed impianto, poiché 
rappresenta una ulteriore lacuna dell’approccio a matrici di trasferimento.  
Nel primo Capitolo viene esposta la teoria alla base del funzionamento dei 
compressori alternativi e vengono brevemente descritte la struttura del compressore, 
gli organi che lo compongono ed i principali componenti presenti in un impianto di 
compressione. 
Il secondo Capitolo approfondisce il problema delle pulsazioni: vengono 
descritte la generazione delle onde piane nei condotti e le interazioni che si hanno in 
funzione delle condizioni al contorno presenti; viene introdotta l’analisi spettrale con 
accenni alla generazione delle onde stazionarie ed al fenomeno della risonanza 
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acustica; infine vengono descritti gli effetti delle pulsazioni sugli impianti equipaggiati 
con compressori alternativi, i principali dispositivi per il controllo delle stesse con un 
richiamo allo standard di riferimento. 
Successivamente, nel Capitolo 3, si espongono le differenze che si hanno tra i 
due approcci, vengono richiamate le equazioni alla base del modello alle matrici di 
trasferimento, e descritte le matrici degli elementi modellati. Per quanto riguarda il 
secondo modello, visto l’impiego di un software commerciale, ne è stata volutamente 
omessa la descrizione del funzionamento. 
Il Capitolo 4 è dedicato alla descrizione del caso studio e della costruzione dei 
due modelli. L’attenzione viene focalizzata principalmente sulle differenze nella 
schematizzazione delle reali geometrie seguita nei due casi.  
Infine nel Capitolo 5 vengono mostrati i risultati delle simulazioni effettuate, 
messi a confronto e commentati. Viene evidenziato che il modello a matrici di 
trasferimento, nonostante a causa delle grosse semplificazioni fornisca valori 
sovrastimati rispetto all’altro modello, possa ritenersi, con le dovute precauzioni, un 
buono strumento predittivo, visti anche i brevi tempi con cui si hanno i risultati. 
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CAPITOLO 1  
IL COMPRESSORE ALTERNATIVO 
 
Il compressore è una macchina operatrice in cui l’energia del fluido elaborato viene 
incrementata nell’attraversamento della stessa ad opera del lavoro meccanico fornito 
da un motore primo. 
Una prima suddivisione tra le diverse tipologie di compressori è quella 
effettuata sulla base della modalità di scambio di lavoro tra il fluido e gli organi mobili 
della macchina.  
I compressori dinamici, sia assiali che centrifughi, innalzano la pressione del 
fluido come conseguenza di un incremento della sua velocità ovvero lo scambio di 
lavoro avviene con una conversione tra l’energia cinetica del fluido in energia di 
pressione; tali macchine sono caratterizzate da un flusso continuo.  
I compressori volumetrici, invece, incrementano la pressione del fluido 
attraverso la variazione di volume di una camera chiusa. I compressori alternativi 
(Reciprocating Compressors) appartengono a questa categoria. 
Sono principalmente due gli aspetti che influiscono sulla scelta della categoria 
di macchina da impiegare: 
 Rapporto di compressione, 
 Portata volumetrica elaborata.  
In Figura 1 viene indicato il campo di applicazione dei vari tipi di compressori. 
 
 
I compressori alternativi trovano largo impiego nel caso siano necessari elevati 
rapporti di compressione, ma portate volumetriche non elevate; vengono abitualmente 
Figura 1 – Campo di applicazione delle macchine operatrici 
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utilizzati nel trasporto e nello stoccaggio del gas, nell’industria petrolchimica, negli 
impianti di refrigerazione, ed anche nella produzione del Polietilene a bassa densità 
(LDPE), per il quale sono necessarie pressioni elevate. 
In questo capitolo vengono introdotte le teorie alla base del funzionamento dei 
compressori alternativi, partendo dal ciclo ideale con le trasformazioni che lo 
rappresentano, passando poi a quello reale ed ai parametri che caratterizzano il 
funzionamento della macchina. Vengono brevemente descritti, inoltre, la struttura del 
compressore, gli organi che lo compongono ed i principali componenti presenti in un 
impianto di compressione.   
 
1.1 PRINCIPIO DI FUNZIONAMENTO 
 
Il principio di funzionamento dei compressori alternativi si basa sulla 
variazione del volume interno del cilindro nel quale viene aspirato il fluido di processo 
ad opera del pistone che si sposta alternativamente al suo interno tra due punti detti 
rispettivamente:  
 
Punto Morto Superiore (PMS), in corrispondenza del quale il volume è minimo. 
  
Punto Morto Inferiore (PMI), in corrispondenza del quale, al contrario, il volume 
a disposizione del gas è massimo. 
 
La rappresentazione tipica del ciclo ideale di un compressore alternativo è 
quella sul piano di Clapeyron che mostra la variazione di pressione nel cilindro in 
funzione della posizione del pistone e dove è possibile valutare il lavoro scambiato 
durante le varie fasi termodinamiche nelle successive trasformazioni, attraverso le 
aree sottese dalle curve rappresentate.  
Le trasformazioni subite dal gas riportate in Figura 2 si si basano sulle seguenti 
ipotesi: 
 
 Gas ideale; 
 Trasformazioni reversibili; 
 Assenza di perdite meccaniche; 
 Volume Morto nullo, il che equivale a dire che in corrispondenza del PMS il 
volume del cilindro è pari a zero, cioè la quantità di gas aspirato corrisponde 
alla quantità di gas compresso. 
 Assenza di fughe di gas. 
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Al PMS inizia il movimento discendente del pistone che produce una 
progressiva riduzione di pressione all’interno del cilindro; quando la pressione 
all’interno del cilindro raggiunge un certo valore la valvola di aspirazione si apre ed 
inizia la fase di aspirazione isobara (0-1).  
Al PMI il volume V1 del cilindro è completamente riempito dal gas, il pistone 
inverte il suo moto ed inizia la fase di compressione isoterma (1-2). La valvola di 
mandata rimane chiusa fino al raggiungimento della pressione di mandata pm. 
In corrispondenza del punto 2 la valvola di mandata si apre ed inizia la fase di 
mandata isobara (2-3). 
Al termine della fase di mandata il pistone è nuovamente al PMS ed inizia un 
nuovo ciclo. 
Nella realtà, per motivi di natura meccanica, è inevitabile la presenza di un certo 
volume residuo tra la testata del cilindro e la testa del pistone quando quest’ultimo si 
trova al PMS, che prende il nome di Volume Morto, indicato con V0 in Figura 3. 
Operativamente un ciclo di compressione è composto da quattro fasi anziché tre. 
 
Al termine della fase di scarico (2-3) nel cilindro rimane intrappolato un volume 
di gas pari al volume morto che viene espanso quando il pistone inizia la corsa 
discendente verso il PMI, nella successiva fase di espansione isoterma (3-4). La fase di 
aspirazione (4-1) inizia quando questo volume raggiunge la pressione di aspirazione, il 
Figura 2 – Ciclo ideale 
Figura 3- Ciclo terico 
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che consente l’apertura della relativa valvola e non corrisponde più al Volume Spazzato 
dal cilindro Vs ma ad una porzione di esso, che prende il nome di Volume Aspirato Va. 
L’effetto della presenza del volume morto, dunque, è quello di una riduzione del 
volume di gas scaricato nella misura in cui solo parte della corsa del pistone dal PMS al 
PMI viene impiegata per aspirare gas dai condotti di aspirazione. Per valutarne 
l’incidenza si ricorre al Rendimento Volumetrico v: 
 
𝜆𝑣 =
[𝑉𝑜𝑙𝑢𝑚𝑒 𝑎𝑠𝑝𝑖𝑟𝑎𝑡𝑜]
[𝐶𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑎𝑡𝑎]
=
𝑉1 − 𝑉4
𝑉1 − 𝑉0
 
dove: 
 
 𝑉1 = 𝑉𝑠 + 𝑉0  è il volume totale del cilindro, 
 
 𝑉𝑠 = 𝜋
𝐷2
4
𝐶  è la Cilindrata, 
 
 𝐷   è l’Alesaggio del cilindro, 
 
 𝐶   è la Corsa del pistone, pari alla distanza tra PMS e  
PMI. 
 
È possibile correlare il rendimento volumetrico al rapporto di compressione  
𝛽 =
𝑝𝑚
𝑝𝑎
  attraverso la seguente relazione:  
 
𝜆𝑣 = 1 − 𝜇 (𝛽
1
𝛾⁄ − 1) 
in cui sono stati indicati: 
 
 𝜇 =
𝑉𝑎
𝑉𝑠
  Grado di Volume Morto, 
 
 𝛾 =
𝑐𝑝
𝑐𝑣
  Rapporto dei calori specifici. 
 
Il rendimento volumetrico risulta unitario per 𝜇 = 0 e nullo per un valore limite 
del rapporto di compressione pari a  𝛽𝑙𝑖𝑚 = [
1+𝜇
𝜇
]
𝛾
 . In entrambe queste condizioni si 
annulla la portata, ovvero il volume di gas intrappolato nel volume morto subisce 
continue espansioni e contrazioni mentre le valvole di aspirazione e mandata 
rimangono chiuse. 
La diminuzione del rendimento volumetrico causata dal volume morto ha 
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influenza anche sul rendimento energetico della macchina, a causa di una maggiore 
spesa di lavoro. Tale perdita, in termini di lavoro specifico, risulta: 
 
𝑙𝑝 = 
𝑀′
𝑀
(𝑈0
′ − 𝑈0) 
dove: 
 
 𝑀′ è la portata che rimane imprigionata nel volume morto, 
 𝑀 è la portata aspirata, 
 𝑈0
′  è l’energia interna del gas che rimane nello spazio morto, 
 𝑈0 è l’energia interna del fluido aspirato. 
 
Il ciclo reale si differenzia da quello ideale anche per altri fattori che si 
aggiungono alla presenza del volume morto. 
La compressione non è una trasformazione reversibile ma parte del lavoro 
compiuto per comprimere il gas viene dissipato in calore che genera un innalzamento 
della temperatura del fluido ed un conseguente riscaldamento delle pareti del cilindro. 
Le pareti scambiano a loro volta con il gas in ingresso, di conseguenza, in aspirazione, 
il gas si trova ad una temperatura più elevata rispetto al caso ideale perciò la densità 
risulta minore, il risultato è un aumento del lavoro specifico necessario alla 
compressione. 
Le fasi di compressione ed espansione, dunque, non sono isoterme e le fasi di 
aspirazione e scarico, inoltre, non sono isobare a causa delle perdite di carico 
nell’attraversamento delle valvole ed alla loro apertura non istantanea [P. Stouffs et al. 
(2000)]. La compressione reale risulta meglio approssimata da una serie di 
trasformazioni politropiche  𝑝𝑉𝑛 = 𝑐𝑜𝑠𝑡  con esponente 𝑛 variabile. In Figura 4 si 
riporta un esempio di ciclo reale di compressione. 
 
Si può osservare che la pressione del gas intrappolato nel volume morto a fine 
scarico è maggiore di quella della linea di mandata a causa delle perdite introdotte dalle 
Figura 4 – Ciclo reale 
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valvole le quali dipendono dal quadrato della velocità di efflusso, dal peso del gas stesso 
e dalla geometria della valvola. Analogamente la pressione nel cilindro durante 
l’aspirazione risulta minore di quella nel condotto di aspirazione. L’influenza delle 
perdite di carico alle valvole consiste in una diminuzione del rendimento energetico 
dovuto sia ad un aumento del lavoro speso, che corrisponde alle aree rispettivamente 
sopra e sotto ai livelli di pressione di mandata e di aspirazione indicati dalle linee 
tratteggiate in Figura 4 sia ad una diminuzione del lavoro utile per il fatto di aver 
aspirato un minor volume. 
 Altri effetti che incidono sulla diminuzione del rendimento energetico 
sono le fughe di gas, che producono una riduzione di portata, la viscosità del gas non 
ideale che introduce irreversibilità interne e le perdite meccaniche della macchina. 
 
1.2 PARAMETRI CARATTERISTICI 
 
I parametri caratteristici di un compressore alternativo sono: 
 
 Velocità di rotazione    n  (giri/min) 
 Velocità media del pistone   c (m/s) 
 Corsa del pistone    s (m) 
 Alesaggio del cilindro   D (m) 
 Cilindrata     Vs (m3) 
 Volume Morto    V0 (m3) 
 Volume Aspirato    Va (m3) 
 Portata Volumetrica    v (m3/h) 
 Il rapporto di compressione  𝜷 (-) 
 
Un parametro fondamentale per l’analisi dei processi compiuti dal compressore, 
oltre al già citato rendimento volumetrico, è il Rendimento Indicato, espresso dal 
rapporto tra il lavoro di compressione ideale, ottenuto considerando la trasformazione 
isentropica, e quello reale [P.Stouffs et al. (2000)]: 
𝜂𝑖 =
𝑙𝑠
𝑙𝑟
= 
ℎ𝑚 − ℎ𝑎
𝑙𝑟
=
𝑐𝑝(𝑇𝑚 − 𝑇𝑎)
∮𝑝𝑣
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1.3 I COMPONENTI DEL COMPRESSORE ALTERNATIVO 
 
I principali componenti di un compressore alternativo sono rappresentati in 
Figura 5. 
 Gli organi del compressore vengono raggruppati tra:  
 
 Incastellatura, che comprende i supporti, le slitte, l’albero a manovelle, i cuscini;  
 Cilindri, che includono il corpo del cilindro, il pistone, le valvole automatiche, 
l’asta. 
I Cilindri 
 
Esistono principalmente due configurazioni di cilindri: 
 
 A singolo effetto (Figura 6), nei quali la compressione viene svolta da una 
sola faccia del pistone, di conseguenza la spinta gas è unidirezionale. 
 
 
Figura 5 – I componenti del compressore alternativo 
Figura 6 – Cilindro a singolo effetto 
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Questo tipo di configurazione è impiegata per compressori di piccola taglia che 
elaborano gas non pericolosi, in quanto le fughe di gas sono più rilevanti. 
 
 a doppio effetto (Figura 7), nei quali vengono impiegate entrambe le 
facce del pistone per la compressione del gas.  
 
 
 
I due effetti sono sfasati tra loro di 180° di angolo di manovella, mentre uno 
aspira l’altro comprime. In questa configurazione si ha rispettivamente l’effetto 
interno, dal lato del manovellismo, e l’effetto esterno, dal lato della testata del cilindro. 
A fronte di una maggior complessità nella struttura, un maggior peso e maggiori 
limiti sulla velocità di rotazione, si hanno notevoli vantaggi quali: 
 
 alesaggi minori a parità di portata elaborata, 
 spinta gas bidirezionale, con conseguente migliore carico sul manovellismo, 
 moto di rotazione più regolare, 
 minori fughe di gas. 
 
Questo tipo di configurazione è impiegata per grosse taglie, senza restrizioni 
sulla tipologia di gas elaborato.  
Le Valvole 
Le valvole automatiche sono tra i componenti fondamentali del compressore 
alternativo e ne esistono diverse tipologie: 
 
 A Lamelle, usate per piccoli compressori a singolo effetto ed elevata velocità di 
rotazione; 
 A Fungo, usate nei compressori ad elevatissima pressione (e.g. per la 
produzione di LDPE); 
 Ad Anelli, per compressori di dimensioni medie e grandi. 
 
Le valvole ad anelli rappresentano la tipologia di valvole più diffusa in ambito 
Oil & Gas e sono composte dai quattro elementi essenziali elencati di seguito e 
Figura 7 – Cilindro a doppio effetto 
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rappresentati in Figura 8: 
 
 La Sede (valve seat), di forma circolare, in cui sono ricavate le sezioni di 
passaggio per il flusso; 
 L’Otturatore (valve rings), in forma di anelli in materiale plastico; fa tenuta sulla 
sede consentendo o meno il passaggio del flusso attraverso la valvola; 
 Le Molle (springs), sono gli organi preposti al recupero della posizione iniziale 
dell’otturatore sulla sede per assicurarne la tenuta; 
 La Contro-sede (valve stop), ossia la parte contro cui si ferma l’otturatore 
durante l’apertura della valvola e che ne determina l’alzata. 
 
Il principio di funzionamento delle valvole automatiche si basa sulla differenza 
di pressione tra valle e monte della valvola. L’apertura dell’otturatore avviene quando 
la pressione supera il precarico imposto dalle molle. Una volta che la pressione fra i due 
lati si bilancia la valvola è mantenuta aperta dalla spinta del gas sugli anelli. 
Inizialmente gli anelli si distaccano dalla sede molto lentamente, poi accelerano 
andando ad urtare la contro-sede come mostrato in Figura 9. 
 
 
Figura 8 – Esempio di valvola ad anelli 
Figura 9 – Principio di funzionamento delle valvole automatiche 
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A seconda della velocità con cui avviene l’urto gli anelli potrebbero rimbalzare 
introducendo ulteriori fluttuazioni di portata. La chiusura della valvola avviene quando 
la forza esercitata dal flusso non è più in grado di sovrastare quella elastica delle molle 
di richiamo. 
I Componenti dell’Impianto 
Il compressore è un sistema complesso che oltre all’incastellatura ed ai cilindri 
si compone di altri componenti tra i quali: 
 
 Valvole di intercettazione, 
 Filtri, 
 Separatori, 
 Scambiatori, 
 Valvole di sicurezza. 
 
In Figura 10 viene riportato un esempio di diagramma di processo. 
 
Figura 10 – Esempio di diagramma di processo di un impianto equipaggiato con compressore alternativo 
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CAPITOLO 2  
LE PULSAZIONI 
 
Con il termine pulsazioni vengono genericamente indicate le variazioni di 
pressione che incorrono nelle macchine operatrici volumetriche che trattano fluidi 
gassosi e liquidi. 
La pressione che vige all’interno delle tubazioni, sia a monte che a valle dei 
compressori alternativi, non è stazionaria, poiché il moto alternato del pistone 
comporta cicli periodici di compressione del fluido di processo.  
In Figura 11 sono rappresentate le diverse fasi di formazione delle pulsazioni 
generate da uno stantuffo in un condotto in cui è ipotizzata l’assenza di valvole. 
La frequenza fondamentale dell’onda di pressione che si sviluppa è strettamente 
Figura 11 – La generazione delle pulsazioni in assenza di valvole 
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collegata alla velocità di rotazione n del compressore: 
 
𝑓 =
𝑛
60
 
 
Così come lo è la velocità del pistone, espressa dalla seguente relazione: 
𝑢𝑝 =  𝑅𝜔 (sin𝜔𝑡 +
𝑅
2𝐿
sin 2𝜔𝑡) 
 
In cui sono stati indicati: 
 
 R (m)  raggio di manovella, 
 ω  (rev/s) velocità angolare, 
 t  (s)  tempo, 
 L  (m)  lunghezza della biella. 
 
La deviazione dall’andamento sinusoidale, mostrata in Figura 12, è dovuta alla 
lunghezza finita della biella, ed è tanto più piccola quanto più grande è la lunghezza 
della biella rispetto al raggio di manovella: nel caso ideale di biella di lunghezza infinita, 
il termine di secondo ordine si annullerebbe e l’andamento risulterebbe, quindi, 
simmetrico (linea tratteggiata).  
 
A causa del moto alternativo, il flusso che attraversa le tubazioni, modulato dalle 
Figura 12 – Velocità del pistone 
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valvole di aspirazione e scarico, è caratterizzato da una serie di pulsazioni dinamiche 
periodicamente imposte sul valore medio di pressione. Le pulsazioni di pressione si 
propagano attraverso il fluido di processo alla velocità del suono sotto forma di onde 
acustiche percorrendo il sistema di tubazioni. L’istante di apertura delle valvole incide 
molto sulla forma caratteristica della pulsazione generata, come mostrato in Figura13. 
Cambiamenti delle condizioni operative, come temperatura, pressione media, 
composizione del gas, carico e velocità del compressore, possono variare le 
caratteristiche delle pulsazioni emesse.  
Nell’attraversamento delle successive sezioni di impianto, le onde generano 
aree di sovrappressione ed aree di depressione rispetto al valore medio di pressione. 
Durante la fase di scarico le variazioni di pressione sono positive, durante quella di 
aspirazione negative.  
Le linee di aspirazione e mandata possono essere considerate isolate 
acusticamente poiché le valvole di aspirazione e mandata del cilindro, o di ciascun 
effetto nel caso di cilindri a doppio effetto, non si aprono mai simultaneamente.  
Le valvole e gli alti dispositivi generano varie pulsazioni con frequenza multipla 
della fondamentale (armoniche) 
Figura 13 – La modulazione delle valvole 
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2.1 GENERAZIONE, PROPAGAZIONE E RIFLESSIONE DELLE ONDE 
 
Per comprendere il fenomeno risulta utile pensare al moto del pistone come alla 
sorgente che dà origine ad un impulso di velocità nelle sezioni di condotto dietro le 
valvole di aspirazione e mandata. Questo impulso comporta, a sua volta, la formazione 
di un’onda, ovvero una variazione di stato che si propaga nello spazio e nel tempo.  
In generale un’onda di qualsiasi natura si propaga in un determinato mezzo con 
una velocità di propagazione finita, data dalla somma algebrica della velocità con cui il 
mezzo stesso sta avanzando e della velocità di propagazione del suono in esso; i moduli 
delle due componenti vengono sommati se le velocità risultano concordi, sottratti se 
risultano discordi. Nel primo caso avremo un’onda di sovrappressione, nell’altro 
un’onda di depressione. La velocità di propagazione dell’onda, dunque, risulta 
solitamente un ordine di grandezza superiore alla velocità del mezzo e non coincide 
con la velocità del suono, sebbene sia molto prossima. 
In definitiva, il pistone alla fine del suo moto tra PMI e PMS imprime agli strati 
fluidi adiacenti:  
 
 Uno spostamento; 
 Un impulso di velocità, che segue la legge del moto del pistone; 
 Un incremento di pressione, proporzionale alla velocità ed in fase con essa; 
 Un impulso di energia, pari al lavoro compiuto dal pistone per produrre l’onda.  
 
La proporzionalità tra l’impulso di velocità del fluido e il suo incremento di pressione 
risulta lineare nel caso di onda “debole” (ad es. per le onde acustiche), non lineare nel 
caso di onda “intensa”. L’energia è contenuta negli strati fluidi interessati dall’onda in 
parte sotto forma di energia cinetica, in parte di energia elastica. 
Come mostrato in Figura 14 l’onda percorre i condotti fino a giungere al termine 
di essi, da dove verrà riflessa con modalità differenti a seconda della differente 
tipologia di terminazione. 
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Nel caso in cui l’estremità sia aperta (Figura 15), ossia il fluido sbocchi in un 
ambiente indefinito a pressione costante, l’onda di pressione si riflette idealmente nel 
modo seguente: 
 
 La velocità allo sbocco del tubo raddoppia; 
 
 La sovrappressione (o la depressione se l’onda è negativa) si annulla, ovvero 
l’ambiente agisce da pozzo, in quanto si presuppone un volume 
indefinitamente maggiore del fluido scaricato, che non ne perturba la 
pressione. 
 
 L’onda cambia segno e risale all’indietro nel tubo (un’onda di 
sovrappressione torna indietro come un’onda di depressione e viceversa). 
Figura 14 – Propagazione dell’onda di pressione 
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Figura 15 – Riflessione dell’onda. Estremità Aperta 
 
Nel caso opposto, quando l’estremità è chiusa (Figura 16): 
 
 La velocità allo sbocco del tubo si annulla, essendo il fondo chiuso; 
 
 La sovrappressione (o la depressione) cresce, nel caso di onde piccole 
raddoppia, nel caso invece di onde “intense” cresce di più del doppio se 
l’onda è di sovrappressione, meno se è di depressione. 
 
 L’onda conserva il segno e risale all’indietro nella tubazione.  
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Figura 16 – Riflessione dell’onda. Estremità Chiusa 
 
Le due situazioni appena descritte sono casi particolari del caso più generale di 
un’onda che sbocca in tubazioni di differente sezione (Figura 17). Un’onda che giunge 
ad una variazione di sezione si sdoppia, in parte viene trasmessa nel tubo che segue, in 
parte viene riflessa e torna indietro nel tubo di provenienza. 
Nel caso di un allargamento di sezione l’onda riflessa risulta di segno opposto di 
quella iniziale e modulo minore, l’onda trasmessa è, invece, concorde con l’onda iniziale 
e modulo minore. 
Nel caso di un restringimento di sezione, l’onda trasmessa e quella riflessa 
mantengono lo stesso segno di quella iniziale, l’onda trasmessa ha modulo maggiore, 
mentre quella riflessa minore. 
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2.2 LO SPETTRO DELLE PULSAZIONI 
 
A causa dell’azione ciclica del compressore, dunque, le onde acustiche si 
propagano con un andamento periodico che, se osservato nel dominio del tempo, 
risulterebbe assai complicato. Le oscillazioni di portata e di pressione vengono 
generate, tuttavia, in corrispondenza di frequenze discrete, multiple della armonica 
fondamentale, corrispondente alla velocità di rotazione. Ciò consente di rappresentare 
il fenomeno come somma di semplici oscillazioni approssimabili a sinusoidali come 
mostrato in Figura 18. 
Figura 17– Riflessione dell’onda. Variazione di sezione 
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In generale, un’onda sinusoidale è caratterizzata dai parametri elencati di 
seguito, mostrati in Figura 19: 
 
 Ampiezza   𝑟 
 Periodo   𝑡  (s) 
 Frequenza   𝑓 = 𝑡−1 (Hz) 
 Velocità angolare 𝜔 = 2𝜋𝑓 (rad/s) 
 
In Figura 19 sono indicati, inoltre, i valori di: 
 
 Oscillazione Picco-Picco (Peak-Peak) è il modulo dell’oscillazione valutato 
tra il minimo ed il massimo valore; 
 
Figura 18 – Dominio del tempo e dominio della frequenza 
Figura 19 – Onda Sinusoidale 
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 Oscillazione 0-Picco (0-Peak) è l’oscillazione valutata tra il massimo e il 
valore medio, corrisponde a metà del precedente; 
 
 Media quadratica (RMS) è il valore equivalente dell’oscillazione cui è 
associata la stessa energia di un segnale di pari ampiezza ma positivo, un 
indicatore della dimensione del segnale;   
 
 Media Assoluta (Mean) è il valore medio dei valori assoluti del segnale 
pesato sull’integrale. 
 
Questi valori, che sono i principali parametri che caratterizzano l’entità del 
fenomeno, sono legati tra loro dalle seguenti relazioni: 
𝑅𝑀𝑆 =  0,707 × (0 − 𝑃𝑒𝑎𝑘) = 0,3535 × (𝑃𝑒𝑎𝑘 − 𝑃𝑒𝑎𝑘) = 1,110 × (𝑀𝑒𝑎𝑛) 
 
Il segnale complesso che si ha nel dominio tempo può essere scomposto sullo 
spettro di frequenza attraverso la Fast Fourier Transform (FFT). Le pulsazioni vengono 
quindi trattate come una serie di oscillazioni sinusoidali relative ad ogni singola 
armonica e caratterizzate da una loro ampiezza caratteristica ed una loro fase. 
Questa rappresentazione (Figura 20) risulta molto funzionale per l’analisi da 
svolgere in quanto consente di applicare il principio di sovrapposizione degli effetti e 
studiare un fenomeno complesso come somma di semplici fenomeni collegati tra loro. 
 
In definitiva, le oscillazioni di pressione e gli effetti che esse generano in 
corrispondenza di un certo numero di armoniche vengono studiati singolarmente. 
Figura 20 – Confronto tra rappresentazione nel tempo e nello spettro 
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La forma e l’ampiezza delle pulsazioni dipendono fortemente dalle 
caratteristiche fisiche geometriche e meccaniche del compressore, quali velocità di 
rotazione, alesaggio, corsa, carico, rapporto di compressione ecc., oltre che dal tipo di 
valvole presenti sul cilindro. 
In un cilindro a singolo effetto l’armonica fondamentale trasporta la maggior 
parte dell’energia, come rappresentato in Figura 21.  
 
In un cilindro a doppio effetto ‘simmetrico’ (Figura 22), ovvero in cui il flusso 
tra il PMS e il PMI risulta simmetrico, non si hanno oscillazioni in corrispondenza delle 
armoniche dispari e l’oscillazione maggiore è quella in corrispondenza della seconda 
armonica.  
 
Figura 21 - Cilindro a singolo effetto 
Figura 22 - Cilindro a doppio effetto ideale 
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Un cilindro a doppio effetto reale (Figura 23) presenta, tuttavia, oscillazioni non 
nulle anche in corrispondenza delle armoniche dispari.  
 
In ogni caso l’analisi delle pulsazioni viene svolta considerando tutte le 
armoniche in corrispondenza delle quale l’energia associata non può considerarsi 
trascurabile.  
2.3 LA RISONANZA ACUSTICA 
 
La risposta acustica del sistema di tubazioni è fortemente influenzata dalla rete 
acustica collegata al compressore, oltre che dalle caratteristiche di quest’ultimo. Tutti 
gli elementi connessi alla linea, le proprietà meccaniche del sistema e le proprietà 
termodinamiche del gas influiscono sulla risposta. 
Quando una particolare armonica è vicina o, cosa peggiore, coincide con la 
frequenza acustica naturale della linea, si incorre nel fenomeno della risonanza 
acustica ovvero la pulsazione viene amplificata. In tal caso, se la linea risulta sprovvista 
di elementi smorzanti o filtri, l’ampiezza delle pulsazioni risonanti tende teoricamente 
all’infinito. 
Più in generale il fenomeno della risonanza può portare a conseguenze 
disastrose; quando la perturbazione va in risonanza il sistema riceve continuamente 
energia dalla perturbazione e potrebbe anche distruggersi. Un esempio tipico degli 
effetti della risonanza è quello della distruzione nel 1940 del ponte di Takoma Narrows. 
Il vento costante che investì il ponte produsse la scia vorticosa caratteristica dei corpi 
tozzi; la frequenza propria della struttura si trovò a coincidere con quella dei vortici di 
Von Kármán mettendo in oscillazione il ponte con ampiezze via via crescenti fino alla 
completa distruzione [8]. 
Nel caso di risonanza acustica il fenomeno si presenta quando la frequenza di 
eccitazione è vicina alla frequenza acustica naturale del elemento considerato e può 
essere semplice del tipo a ‘canne d’organo’ o, considerando tutta la rete di tubazioni, di 
forma complessa. In ogni caso l’interazione con le onde che vengono riflesse e 
Figura 23- Cilindro a doppio effetto reale 
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trasmesse nel sistema può amplificare la componente armonica (antinodi) o cancellarla 
(nodi). La forma dell’onda varia al variare delle condizioni al contorno del condotto: 
condotti con terminazioni uguali (chiusa-chiusa o aperta-aperta) oppure differenti 
(terminazione chiusa-aperta). La situazione è del tutto analoga a quella che si presenta 
mettendo in vibrazione una corda con una o entrambe le estremità ancorate (nodi). 
Considerando il caso semplice di tubazione a diametro costante, la Figura24 riporta le 
forme dell’onda che si genera in un condotto con le due estremità chiusa-aperta (a 
sinistra) e aperta- aperta (a destra). 
 
Dalla figura si evince che esiste più di una frequenza risonante per ciascun 
sistema. 
Se la lunghezza del condotto coincide con un multiplo intero di un mezzo o di un 
quarto della lunghezza d’onda della pulsazione, a seconda del tipo di condizione al 
contorno, può verificarsi la risonanza. Di seguito la relazione della frequenza acustica 
della risposta nel caso rispettivamente di ½ wave, valida nel caso di condizioni al 
contorno uguali e ¼ wave, valida nel caso di condizioni al contorno opposte. 
𝑓𝑟,1 2⁄
=
𝑛𝑎
2𝐿
 
 
𝑓𝑟,1 4⁄
= (2𝑛 + 1)
𝑎
4𝐿
 
 
In cui: 
 n    è un numero intero che parte da 1, in  
corrispondenza della prima frequenza risonante; 
 
 a  (m/s)  è la velocità del suono nel gas; 
Figura 24 - Onde stazionarie 
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 L  (m)  è la lunghezza del condotto. 
 
Una grande semplificazione che viene fatta nel descrivere le pulsazioni di 
pressione come onde acustiche che si propagano nei condotti è quella di considerarle 
onde monodimensionali. Tale assunzione è valida al di sotto di un certo valore di 
frequenza, che prende il nome di frequenza di cut-off. Per frequenze superiori alla 
frequenza di cut-off gli effetti tridimensionali non possono più essere trascurati e l’onda 
non può essere trattata come monodimensionale. 
𝑓𝑐𝑢𝑡−𝑜𝑓𝑓 = 0,586 ×
𝑎
𝐷
× √1 −
𝑢
𝑎
≅ 0,586 ×
𝑎
𝐷
 
 
In cui: 
 D  (m)   è il diametro interno del condotto, 
 u  (m/s)  è la velocità del flusso medio di gas, 
 
Risulta evidente che per diametri sufficientemente grandi il valore della 
frequenza di cut-off diventa sempre minore, ovvero fissata la velocità del compressore 
e dunque la frequenza fondamentale, gli effetti tridimensionali potrebbero essere 
rilevanti anche alle basse frequenze. 
2.4 GLI EFFETTI DELLE PULSAZIONI 
 
Le pulsazioni che si propagano nelle tubazioni di un impianto di compressione 
generano una serie di effetti potenzialmente molto dannosi. I principali effetti sono 
riportati in Figura 25: 
Figura 25 - Gli effetti delle Pulsazioni 
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I rischi principali che possono insorgere come conseguenza delle pulsazioni 
sono gli effetti delle vibrazioni indotte sul sistema di tubazioni o sui dispositivi a valle 
del compressore.  
Le vibrazioni non sono, tuttavia, conseguenza diretta delle pulsazioni bensì 
dell’interazione che c’è tra esse e la geometria del sistema. Una volta che le pulsazioni 
sono state generate si crea un sbilanciamento di forze ovvero forze che hanno un 
andamento oscillante e spesso non risultano in equilibrio: queste forze vengono dette 
Shaking Forces. 
Per comprendere meglio il fenomeno risulta utile il seguente esempio. 
Considerando due punti A e B sul sistema di tubazione come riportati in Figura 26 e 
supponendo che ad un certo istante nel punto A si abbia il massimo valore di pressione 
mentre nel punto B la pressione corrisponda al minimo valore (linea continua del 
primo grafico di figura), il risultato è uno sbilanciamento di forze, di conseguenza la 
sezione di impianto considerata viene quindi spinta dalla parte del punto A. 
Supponiamo che nell’istante successivo la situazione venga invertita (linea tratteggiata 
del primo grafico), in tal caso, al contrario, la sezione di impianto è spinta verso il punto 
B. In definitiva sulla sezione di impianto considerata agisce una forza sbilanciata che la 
scuote (shake) ed è proporzionale alla pulsazione picco-picco tra i due punti. Nel caso 
in cui in corrispondenza dei due punti la pressione sia la stessa (ed anche la superficie 
sulla quale insiste la pressione) tra i due istanti successivi lo sbilanciamento della forza 
risulta nullo. 
Le Shaking Forces sono responsabili delle vibrazioni caratteristiche degli 
impianti di compressione che, in alcuni casi, possono portare a serie conseguenze come 
lo strappo di bulloni di ancoraggio o la rottura di giunti saldati delle tubazioni, dei 
refrigeratori, dei separatori e degli altri elementi dell’impianto. Anche il sistema di 
aspirazione può essere soggetto a forti vibrazioni. 
 
Figura 26 - Il fenomeno delle Shakng Forces 
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Quando le pulsazioni sono intense le vibrazioni sono accompagnate da rumore, 
talvolta molto forte, proveniente dalle tubazioni e percepibile anche a grande distanza, 
che viene descritto come l’effetto che avrebbero delle pietre che rotolano al loro 
interno [Bechtold (1947)]. Inoltre c’è anche il rumore prodotto dalle superfici metalliche 
che strusciano e urtano l’una contro l’altra. 
 Le vibrazioni meccaniche sono generate in corrispondenza di 
discontinuità geometriche quali:  
 
 Curve o gomiti, 
 Riduzioni di sezione, 
 Giunzioni, 
 Terminazioni chiuse. 
 
Queste discontinuità costituiscono punti di accoppiamento acustico-meccanico, 
dove si generano forze dinamiche. 
Per valutare l’effetto complessivo sul sistema è necessario considerare, 
chiaramente, entrambe ampiezza e fase della componente armonica nei punti in 
questione. 
Le pulsazioni dovute al flusso oscillante di gas compresso possono portare, 
inoltre, ad una riduzione delle prestazioni del compressore, a sovraccarichi del sistema, 
ad un aumento del consumo di potenza specifica, ed a perdite di carico (pressure drop) 
che influiscono sulla dinamica delle valvole del compressore e ne riducono il ciclo 
vitale. Le pulsazioni, infine, causano errori ed incertezze sulle misure di portata. 
 
2.5 I SISTEMI DI CONTROLLO 
 
Un metodo per ridurre gli effetti indotti dalle pulsazioni, che non interviene 
direttamente sul fenomeno, consiste nell’aumentare la rigidezza dell’impianto 
attraverso l’aumento dei punti di ancoraggio e del serraggio degli stessi in 
corrispondenza di opportune sezioni.  
Il controllo delle pulsazioni nelle tubazioni dei compressori alternativi viene 
raggiunto mediante l’impiego di dispositivi che svolgono una funzione analoga ai tipici 
elementi dei circuiti acustici: 
 
 Cedevolezza acustica, impiegando cavità; 
 Inertanza acustica, impiegando ‘choke tubes’; 
 Resistenza acustica, introducendo perdite di carico. 
 
Questi elementi vengono utilizzati singolarmente o in varie combinazioni. I 
dispositivi più comuni sono: 
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Polmoni smorzatori (Volume Bottles) 
I Polmoni (Figura 27) sono cavità di opportuno volume collegate al cilindro da 
entrambi i lati di aspirazione e mandata. Agiscono come una cedevolezza acustica e 
consentono di isolare acusticamente il fluido che attraversa le tubazioni dalla 
modulazione indotta dal compressore. Le caratteristiche di attenuazione prodotta da 
questi dispositivi dipendono dal volume e dal diametro del polmone e dal rapporto di 
espansione del condotto ad esso collegato, e sono limitate da valutazioni economiche. 
Risulta fondamentale un accurato design allo scopo di non avere Shaking Forces 
eccessive su questi elementi. 
 
Filtri Acustici 
Un dispositivo più efficace per l’attenuazione delle pulsazioni rispetto al 
polmone semplice è costituito dall’accoppiamento di volumi con tubi di diametro 
relativamente piccolo (choke tubes) come quello mostrato in Figura 28. Separando due 
o più volumi per mezzo dei choke tubes gli effetti della cedevolezza acustica e quelli 
della inertanza si sommano, l’effetto complessivo è quello di un filtro passa basso che 
attenua le pulsazioni alle frequenze al di sopra della propria frequenza di risonanza. Il 
criterio di design è progettare tali dispositivi affinché abbiano frequenze proprie più 
basse di quella relativa alla più piccola pulsazione da attenuare. Questi dispositivi 
comportano maggiori costi a fronte di una migliore attenuazione delle pulsazioni. 
Introducono, inoltre, maggiori perdite di carico, e sono meno flessibili a variazioni di 
condizione operative. 
Figura 27 - Esempio di Polmone Smorzatore 
Figura 28 - Esempio di Filtro Acustico 
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Orifici 
Gli orifici (Figura 29) sono piastre forate che contraggono la vena fluida in 
maniera concentrata, introducendo una perdita di carico che agisce da smorzatore 
sulle pulsazioni riducendone l’ampiezza. Questi dispositivi possono essere impiegati in 
varie posizioni dell’impianto e la scelta risulta fondamentale per l’efficacia in funzione 
della forma dell’onda acustica. 
Vengono messi in corrispondenza di sezioni in cui si abbiano portate elevate, 
per massimizzarne l’effetto smorzante, e minime oscillazioni di pressione, per 
minimizzare le perdite di carico introdotte. 
 
 
2.6 LO STUDIO DELLE PULSAZIONI SECONDO LO STANDARD API 618  
 
Lo Standard API 618 è la norma, pubblicata dall’American Petroleum Institute 
(API), presa come riferimento dai costruttori e dai gestori degli impianti che impiegano 
compressori alternativi. 
La quarta edizione risale al 1995, attualmente è in vigore la quinta edizione, 
pubblicata nel 2007 (ISO 13707); nei dodici anni trascorsi tra le due edizioni l’industria 
ha evidenziato molti aspetti che necessitavano chiarimenti ed aggiornamenti [4] che 
sono stati inclusi nella quinta edizione.  
Lo scopo della API 618 è stabilire i requisiti minimi di design per il controllo 
delle pulsazioni e delle vibrazioni negli impianti che adottano compressori alternativi. 
La Norma raccomanda, inoltre, di spingersi oltre i requisiti minimi, in modo da 
ricercare assiduamente (‘aggressively pursue’) un design dell’impianto che ne 
massimizzi l’efficienza e ne minimizzi i costi totali del ciclo vitale.  
La sezione fondamentale per il design è la 7.9 che viene largamente usata da 
tutta l’industria anche per le macchine ad elevati numeri di giri [7]. In questa sezione 
vengono fornite le procedure per il controllo delle pulsazioni e delle vibrazioni 
attraverso tre approcci: 
 
 Approccio 1 (Design Approach 1, DA1). 
Figura 29 - Esempio di Orificio 
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 Approccio 2 (Design Approach 2, DA2). 
 Approccio 3 (Design Approach 3, DA3). 
 
La norma raccomanda un approccio, piuttosto che un altro, in base alla 
pressione di scarico del compressore ed alla potenza per cilindro, come mostrato in 
Figura 30. 
 
 
I tre approcci consentono di svolgere analisi tanto più onerose in termini di 
tempo e mezzi quanto più critiche sono le condizioni operative. Nella quinta edizione 
delle API 618 vengono descritti i criteri di progetto ed i successivi steps necessari a 
rispettare ciascun approccio; per una maggiore compressione sono inclusi dei 
diagrammi a blocchi che descrivono gli steps da seguire.  
Per quanto riguarda l’Approccio 1, il campo di applicazione riguarda il 
dimensionamento di base dei dispositivi di riduzione delle pulsazioni e non include la 
simulazione acustica.  
Il dimensionamento deve essere fatto impiegando tecniche empiriche analitiche 
per rientrare, nelle normali condizioni operative, entro i massimi livelli di pulsazione 
ammessi dal lato della linea oltre i dispositivi (eq.2.1) ed i massimi valori di perdite di 
carico (eq.2.2). 
𝑃1 =
4,1
(𝑃𝐿)
1
3⁄
   (eq.2.1) 
 
∆𝑃 = 1,67 (
𝑅−1
𝑅
)%  (eq.2.2) 
In cui: 
 
 P1 (%)  è il massimo livello di pulsazione Picco-Picco ammesso ad  
ogni frequenza, espresso come percentuale del valore 
medio di pressione in linea.   
 
 PL (bar)  è il valore medio di pressione in linea. 
 
 ∆P (%)   è la massima perdita di carico attraverso il dispositivo,  
espressa come percentuale del valore medio di pressione 
Figura 30 - Design Aproach 
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in linea all’ingresso del dispositivo.  
 
 R (-)   è il rapporto di compressione della fase. 
 
Il massimo valore di perdita di carico consentito, così come definito in (eq.2.2), 
è valido per tutti e tre gli approcci. 
Il campo di applicazione dell’Approccio 2 riguarda il controllo delle pulsazioni 
ed una analisi meccanica sui polmoni smorzatori, sulle tubazioni e sui sistemi di 
ancoraggio. L’analisi delle pulsazioni prevede una simulazione acustica allo scopo di 
stimare pulsazioni, Shaking Forces non risonanti e perdite di carico. L’Approccio 2 non 
prevede, tuttavia, una modellazione meccanica per il calcolo della frequenza meccanica 
naturale. 
A seconda che si abbiano informazioni sulla configurazione dell’impianto o 
meno, si può adottare rispettivamente l’approccio raccomandato, più affidabile ed 
efficiente in termini di riduzione delle pulsazioni, o l’approccio opzionale da sviluppare 
qualora ci sia la necessità di ordinare i polmoni smorzatori prima di conoscere la 
configurazione di impianto definitiva. In quest’ultimo caso il dimensionamento dei 
dispositivi viene effettuato attraverso uno studio preliminare, detto ‘Damper Check’, 
che si basa sull’ipotesi che la linea a cui ci si collega sia di lunghezza infinita. Lo 
svantaggio che comporta l’approccio opzionale è che la configurazione ottenuta non è 
ottimizzata e si può incorrere in perdite di carico troppo elevate che obbligano il 
costruttore o il gestore dell’impianto a riprogettare i dispositivi o a effettuare ulteriori 
simulazioni acustiche per determinare una configurazione dei supporti ottimale. 
I massimi livelli di pulsazione ammessi dal lato della linea a valle dei dispositivi 
di riduzione sono dati da: 
𝑃1 = 𝐴 × √
𝑎
350⁄
400
(𝑃𝐿 × 𝐷𝐼 × 𝑓)0,5
 
 
In cui: 
 P1 (%)   è il massimo livello di pulsazione Picco-Picco  
ammesso ad ogni frequenza, espresso come 
percentuale del valore medio di pressione in linea.  
 
 PL (bar)   è il valore medio di pressione in linea. 
 
 A     è un coefficiente pari a 0,8 per dispositivi singoli;  
pari a 0,7 per più dispositivi collegati alla linea.   
 
 a (m/s)   è la velocità del suono per il gas. 
 
 DI (mm)    è il diametro interno del condotto di linea. 
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 𝑓 =  
𝑟𝑝𝑚×𝑛
60
  (Hz)  è la frequenza di ordine n investigata. 
 
A seguito della simulazione acustica, inoltre, deve essere rispettato il massimo 
valore di pulsazione alle flange del cilindro, espresso come percentuale della pressione 
media in linea, dato da: 
𝑃𝑐𝑓 = 𝑚𝑖𝑛(7 % ;  3 × 𝑅 %) 
 
I livelli massimi consentiti delle Shaking Forces non risonanti variano a seconda 
che si consideri un dispositivo di riduzione montato alle flange del cilindro oppure il 
sistema di tubazioni. 
Nel primo caso si ha: 
𝑆𝐹𝑑,𝑚𝑎𝑥 = (0,1 ÷ 0,01) × 45000 
 
Viene considerato l’1% nel caso di frequenze non risonanti; il criterio per 
stabilire quali siano le frequenze risonanti è legato al concetto di Margine di 
Separazione introdotto più avanti. 
Nel secondo caso i limiti sulle SF possono essere calcolati in funzione della 
rigidezza effettiva della sezione considerata oppure in funzione della dimensione. 
Rispettivamente si ha: 
𝑆𝐹𝑘 = 𝑘𝑒𝑓𝑓 × 𝑉 
 
𝑆𝐹𝑝,𝑚𝑎𝑥 = 45 × 𝑁𝑃𝑆 
  
In cui: 
 Keff (N/mm)  è la rigidezza effettiva dove agisce la Shaking Force; 
 
 V (mm)   è la vibrazione picco-Picco di progetto come  
riportata in Figura 31. 
 
 NPS (mm)   è la dimensione nominale del condotto considerato. 
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Per ulteriori approfondimenti sui limiti imposti sulle Shaking Forces si rimanda 
all’allegato P delle API 618 5th ed. 
Il campo di applicazione dell’Approccio 3 include Il DA2, chiamato step 2 a cui 
vengono aggiunti altri tre steps, 3a, 3b1 e 3b2. 
Lo step 3a riguarda la modellazione del compressore per determinare la MNF. 
Il design deve soddisfare due parametri:  
 
1. Margine di Separazione 
La MNF minima di ciascun elemento nel sistema deve essere maggiore di 
almeno 2,4 volte la massima velocità e la MNF stimata deve avere un 
margine di separazione di ±20% dalle frequenze di risonanza.  
 
2. Limiti sulle Shaking Forces 
Le Shaking Forces non devono superare certi limiti basati sui calcoli della 
rigidezza statica effettiva stimata secondo un modello fornito dalla 
norma stessa.  
 
A seguito dello step 3a, se i limiti imposti risultano rispettati, l’analisi è conclusa; 
in caso contrario si procede con gli ulteriori steps.  
Lo step 3b1 è una analisi della risposta meccanica forzata del modello 
meccanico del compressore. 
L’analisi include le Shaking Forces e le spinte gas al cilindro. Sono forniti dei 
criteri da rispettare riguardo i cicli a fatica. 
Lo step 3b2 è una analisi della risposta meccanica forzata del sistema di 
tubazioni. Il design delle tubazioni deve garantire di rientrare in determinati limiti di 
vibrazioni e in determinati criteri di cicli a fatica. 
 
In Figura 32 viene riportato un diagramma a blocchi che riassume gli steps da 
seguire nei tre diversi approcci.  
 
Figura 31 – Vibrazione PtP di progetto 
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Figura 32 – Gli steps da seguire per la progettazione a norma 
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CAPITOLO 3 
 MODELLI PER L’ANALISI ACUSTICA 
 
Al fine di determinare le opportune caratteristiche di progetto di un impianto di 
compressione, ma anche per verificare che le pulsazioni di pressione e portata che 
attraversano il sistema compressore-tubazioni esistente rientrino nei limiti imposti 
dagli standard è necessario un modello fisico-matematico che riesca a simulare quanto 
più fedelmente la risposta acustica reale del sistema in questione.  
Esistono diversi metodi per lo studio delle pulsazioni che possono essere 
raggruppati essenzialmente in due categorie.; la prima comprende i metodi che si 
basano sulla teoria acustica (metodi acustici). I modelli acustici si basano sulla 
soluzione dell’equazione dell’onda piana, richiedono oscillazioni molto piccole, assenza 
di viscosità e proprietà del gas pressoché costanti. Queste assunzioni consentono di 
applicare una sovrapposizione degli effetti e ottenere soluzioni lineari nel tempo e 
nello spazio con ristretti oneri computazionali d’altro canto comportano limiti nella 
accuratezza della previsione.   
La previsione delle pulsazioni di pressione può essere ottenuta, inoltre, 
risolvendo le equazioni di Navier-Stokes, come noto, tuttavia, la soluzione analitica si 
ha soltanto in alcuni casi particolari, estremamente semplificati. La seconda categoria 
è composta dai metodi che risolvono numericamente le equazioni di Navier Stokes 
(metodi fluidodinamici). Essi, al contrario, forniscono risultati più accurati a fronte di 
tempi di calcolo maggiori. 
I principali modelli per il calcolo acustico delle pulsazioni si basano su:  Modelli 
analogici elettro-acustici, ampiamente utilizzati negli anni ’50 per la loro semplicità; 
Modelli alle impedenze, con i quali l’intero sistema acustico viene descritto in termini 
dell’impedenza del sistema; Modelli alle Matrici di trasferimento, che suddividono il 
sistema tra i principali elementi (condotti, cavità, filtri etc.) associando a ciascuno di 
esse matrice che mette in relazione le variabili acustiche pressione e portata tra monte 
e valle dell’elemento stesso 
La consuetudine in campo industriale è quella di affidarsi all’analisi acustica 
dell’onda piana. In alcune condizioni potrebbe essere necessario ricorrere ad una 
analisi tridimensionale [13, 14, 15], che non rientra negli scopi di questo lavoro.  
Con le aumentate disponibilità di calcolo degli ultimi decenni, i anche metodi 
fluidodinamici hanno raggiunto una loro maturità nello studio delle pulsazioni; la 
soluzione viene ottenuta attraverso i metodi numerici quali: Metodo delle 
caratteristiche; Metodi agli elementi finiti; Metodi alle differenze finite. 
In questo lavoro sono stati ricostruiti due modelli di un impianto di 
compressione, uno basato sul metodo alle matrici di trasferimento, che per la sua 
semplicità e rapidità viene utilizzato da CST in fase progettuale; l’altro costruito 
attraverso l’impiego del software commerciale di modellazione dinamica di sistemi 
multi-fisici AMESim®. Questa seconda tipologia di modelli viene utilizzata da CST per 
la verifica delle pulsazioni. 
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Il diagramma di Figura 33 paragona le differenti assunzioni matematiche alla 
base rispettivamente del modello alle e del modello AMESim®, evidenziandone la 
maggiore complessità (ed accuratezza) del secondo.    
In questo capitolo viene focalizzata l’attenzione sulle equazioni alla base del 
modello per le matrici di trasferimento, le ipotesi assunte ed i principi di base che 
vengono seguiti da quella tipologia di modello. Vengono inoltre descritte le matrici di 
trasferimento impiegate. Per quanto riguarda il modello AMESim®, esso risolve le 
equazioni di Navier-Stokes per via numerica, basandosi sul metodo delle 
caratteristiche. Per una comprensione sulle metodologie di calcolo si rimanda al 
manuale del sopracitato software [20]. 
 
3.1 LA PROPAGAZIONE DELL’ONDA PIANA 
Tipicamente lo sviluppo delle equazioni alla base dei modelli alle matrici di 
trasferimento seguono un percorso che progressivamente complica le ipotesi fino a 
quattro livelli: 
 
 Onda piana in un mezzo stazionario non viscoso, 
Figura 33 - le differenti approssimazioni dei due modelli costruiti 
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 Onda piana in un mezzo stazionario viscoso, 
 Onda piana in un mezzo non stazionario non viscoso, 
 Onda piana in un mezzo non stazionario viscoso. 
 
Risulta utile derivare le equazioni a partire dal caso più semplice, per poi 
introdurre il grado di accuratezza necessario. Ai fini del lavoro svolto il terzo. 
 
Nel primo caso le ipotesi assunte sono: 
 
 Mezzo stazionario ed ideale, 
 Assenza di attrito viscoso, 
 Propagazione monodimensionale della perturbazione, 
 Perturbazioni di piccola ampiezza rispetto al valore medio, 
 Trasformazioni isoentropiche. 
 
Densità, pressione e velocità possono essere viste come somma di una 
componente costante e una componente variabile nel tempo; indicando con X una delle 
tre grandezze possiamo generalizzare come segue: 
𝑋 = 𝑥 + ?̃? 
In cui: 
 
 𝑥  è la componente costante della grandezza considerata. 
 ?̃?  è la componente variabile. 
 
In queste condizioni il fenomeno è governato dall’equazione delle onde piane 
stazionarie che può essere derivata dalle equazioni di bilancio: 
 
 Equazione di continuità: 
𝜌0
𝜕𝑢
𝜕𝑧
+
𝜕𝜌
𝜕𝑡
= 0 
 
 Bilancio della quantità di moto: 
𝜌0
𝜕𝑢
𝜕𝑡
+
𝜕𝑝
𝜕𝑧
= 0 
 
 
 Conservazione dell’energia: 
(
𝜕𝑝
𝜕𝜌
)
𝑠
=
𝛾(𝑝0 + 𝑝)
𝜌0 + ?̃?
≅
𝛾𝑝0
𝜌0
= 𝑎0
2 
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In cui: 
 
 0   è il pedice riferito al fluido in cui avviene la  
propagazione dell’onda. 
 
   (kg/m3)   è la densità totale. 
 
 u (m/s)  è la velocità particellare totale, somma delle  
componenti costante e variabile.  
 
 p (Pa)   è la pressione totale, somma delle componenti  
costante e variabile.   
 
  (-)    è il rapporto tra i calori specifici a pressione e  
volume costante del mezzo.  
 
 𝑎0 = √𝛾𝑅𝑇 (m/s) è la velocità del suono nel mezzo considerato, in  
relazione alle condizioni termodinamiche dello 
stesso. 
 
Attraverso alcuni passaggi matematici [21] si ottiene: 
𝜕2𝑝
𝜕𝑡2
− 𝑎0
2
𝜕2𝑝
𝜕𝑧2
= 0                                                                    (3.1) 
 
La (3.1) è l’equazione caratteristica delle onde piane stazionarie; è un’equazione 
omogenea lineare alle derivate parziali che presenta la seguente soluzione in forma 
generale, espressa come serie di Fourier: 
 𝑝(𝑧, 𝑡) = [𝐶1𝑒
−𝑗𝑘0𝑧 + 𝐶2𝑒
𝑗𝑘0𝑧]𝑒𝑗𝜔𝑡                                               (3.2) 
 
Anche la velocità soddisfa una equazione analoga; risulta, dunque: 
𝑢(𝑧, 𝑡) = [𝐶3𝑒
−𝑗𝑘0𝑧 + 𝐶3𝑒
𝑗𝑘0𝑧]𝑒𝑗𝜔𝑡                                               (3.3) 
 
Dove: 
 Ci  (con i=1,2,3,4 )  sono costanti che dipendono dalle condizioni  
al contorno, 
 
 𝑘0 =
𝜔
𝑎0
=
2𝜋
𝜆
   (m-1)  è il numero d’onda, 
 
  (rad/s)   è la pulsazione propria, 
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  (m)    è la lunghezza d’onda. 
 
Sostituendo le due soluzioni ottenute nel bilancio di quantità di moto risulta, 
inoltre, che: 
𝐶3 =
𝐶1
𝑍0
  𝑒  𝐶4 = −
𝐶2
𝑍0
 
 
Dove con  𝑍0 = 𝜌0𝑎0  viene indicata l’impedenza caratteristica del mezzo in Pa s/m3. 
 
Di conseguenza: 
𝑢(𝑧, 𝑡) =
1
𝑍0
[𝐶1𝑒
−𝑗𝑘0𝑧 − 𝐶2𝑒
𝑗𝑘0𝑧]𝑒𝑗𝜔𝑡 
 
Occorre evidenziare che nella pratica è più conveniente esprimere la 
propagazione della perturbazione in funzione della portata volumetrica U e non della 
velocità particellare u. 
La relazione che lega queste due grandezze è la seguente: 
 
𝑈 = 𝑆𝑢 
 
S è la generica sezione trasversale in m2 attraversata dal flusso. 
In definitiva, l’onda piana in un generico punto del dominio spazio-temporale 
(z,t)  è descritta in termini di pressione e portata come segue: 
𝑝(𝑧, 𝑡) = [𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 + 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧] 
 
𝑈(𝑧, 𝑡) =
1
𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 − 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧] 
 
Nei termini A e B è stata inglobata la dipendenza temporale espressa dal termine 
𝑒𝑗𝜔𝑡; 𝑌0 = 𝜌0
𝑎0
𝑆
  è, invece, l’impedenza caratteristica del condotto espressa in (1/m s). 
Il rapporto tra pressione e portata calcolate in un generico punto è definito come 
impedenza acustica specifica  e rappresenta l’impedenza equivalente della sezione 
complessiva di sistema a valle del punto in questione: 
 
𝜁(𝑧, 𝑡) =
𝑝(𝑧, 𝑡)
𝑈(𝑧, 𝑡)
= 𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 + 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧]
[𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 − 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧]
 
 
Questo è un parametro fondamentale per descrivere il comportamento di una 
certa sezione di circuito in termini di risposta acustica che consente di valutare in fase 
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progettuale le frequenze risonanti del sistema ed apporre eventuali correzioni sulla 
geometria degli elementi. 
Attraverso la relazione di Eulero è possibile esprimere, in maniera analoga, 
pressione e portata come segue: 
𝑝(𝑧, 𝑡) = [𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 + 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧] = (𝐴 + 𝐵) cos(𝑘0𝑧) − 𝑗(𝐴 − 𝐵) sin(𝑘0𝑧) 
 
𝑈(𝑧, 𝑡) =
1
𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑧 − 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑧] = (
𝐴 − 𝐵
𝑌0
) cos(𝑘0𝑧) − 𝑗 (
𝐴 + 𝐵
𝑌0
) sin(𝑘0𝑧) 
 
Nel medesimo istante temporale tra due sezioni di un generico condotto si ha: 
 
𝑝1 = 𝐴 + 𝐵 
 
𝑈1 = (
𝐴 − 𝐵
𝑌0
) 
 
𝑝2 = [𝐴𝑒
−𝑗𝑘0𝑙 + 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑙] = (𝐴 + 𝐵) cos(𝑘0𝑙) − 𝑗(𝐴 − 𝐵) sin(𝑘0𝑙) 
 
𝑈2 =
1
𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗𝑘0𝑙 − 𝐵𝑒𝑗𝑘0𝑙] = (
𝐴 − 𝐵
𝑌0
) cos(𝑘0𝑙) − 𝑗 (
𝐴 + 𝐵
𝑌0
) sin(𝑘0𝑙) 
 
In cui i pedici 1 e 2 stanno ad indicare rispettivamente la sezione di ingresso 
(z=0) e la sezione di uscita (z=l). 
Risulta dunque: 
𝑝2 = 𝑝1 cos(𝑘0𝑙) − 𝑗𝑌0𝑈1 sin(𝑘0𝑙) 
 
𝑈2 = 𝑈1 cos(𝑘0𝑙) − 𝑗
1
𝑌0
𝑝1 sin(𝑘0𝑙) 
 
Quanto enunciato fino a questo punto ha validità sotto le stringenti ipotesi 
assunte; nella pratica il mezzo in cui si propaga l’onda di pressione non è un gas ideale 
e, soprattutto, non si trova in condizioni di stazionarietà, ovvero si ha moto relativo tra 
onda e fluido.  
Se sostituiamo l’ipotesi di gas ideale con quella di gas reale la velocità del suono 
diventa: 
 
𝑎0 = √𝛾𝑍𝑅𝑇 
 
dove Z è il coefficiente di comprimibilità del gas che, nel caso dell’aria, presenta un 
andamento sperimentale come quello riportato in Figura 34 [22]. 
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Per quanto riguarda la non stazionarietà del fluido può essere tenuta in conto 
attraverso il numero di Mach medio M definito come rapporto tra la velocità media del 
flusso attraverso la sezione del condotto e la velocità di propagazione del suono nel 
mezzo: 
𝑀 =
𝑢
𝑎0
=
𝑈
𝑆𝑎0
 
 
Il numero di Mach caratterizza il fluido in moto attraverso il quale si propaga la 
perturbazione, ed è relazionato al ritardo con il quale la perturbazione si propaga [23]. 
Le equazioni (3.2 ) e (3.3) che descrivono la propagazione dell’onda vengono 
influenzate dalla velocità del flusso medio ed i cambiamenti che subiscono possono 
essere descritti introducendo al loro interno il numero di Mach. Sotto queste nuove 
ipotesi si hanno le equazioni che governano la propagazione dell’onda piana in un 
mezzo non stazionario non viscoso [21, § 1.4]: 
𝑝(𝑧, 𝑡) = [𝐴𝑒−𝑗
𝑘0
1+𝑀
𝑧 + 𝐵𝑒𝑗
𝑘0
1−𝑀
𝑧] = (𝐴 + 𝐵) cos (
𝑘0
1 + 𝑀
𝑧) − 𝑗(𝐴 − 𝐵) sin (
𝑘0
1 − 𝑀
𝑧) 
 
Figura 34 - Coefficiente di comprimibilità dell'aria 
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𝑈(𝑧, 𝑡) =
1
𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗
𝑘0
1+𝑀
𝑧 − 𝐵𝑒𝑗
𝑘0
1−𝑀
𝑧] = (
𝐴 − 𝐵
𝑌0
) cos (
𝑘0
1 + 𝑀
𝑧) − 𝑗 (
𝐴 + 𝐵
𝑌0
) sin (
𝑘0
1 − 𝑀
𝑧) 
 
Per rendere più snella la notazione possiamo riscrivere le equazioni sostituendo 
gli esponenti come segue: 
 
𝑘0
1+𝑀
= 𝑘+ 
 
 
𝑘0
1−𝑀
= 𝑘− 
 
Si ottiene: 
𝑝(𝑧, 𝑡) = [𝐴𝑒−𝑗𝑘
+𝑧 + 𝐵𝑒𝑗𝑘
−𝑧]                                               (3.6) 
 
𝑈(𝑧, 𝑡) =
1
𝑌0
[𝐴𝑒−𝑗𝑘
+𝑧 − 𝐵𝑒𝑗𝑘
−𝑧]                                           (3.5) 
 
 
Le equazioni (3.5) e (3.6) descrivono la propagazione dell’onda di pressione nei 
condotti di un impianto di compressione modellato con il metodo delle matrici di 
trasferimento. 
 
3.2 ANALOGIA ELETTROACUSTICA 
 
Prima di entrare nel merito del modello alle matrici di trasferimento, non è 
possibile evitare di richiamare i principi dell’analogia elettroacustica sui quali esso si 
basa. 
In generale l’analogia elettrica viene utilizzata in molte applicazioni poiché, 
risolvendo un circuito elettrico equivalente, consente un’enorme semplificazione delle 
equazioni del sistema in esame pur mantenendo il significato fisico del fenomeno.  
Con l’analogia elettroacustica è possibile modellare la propagazione delle onde 
nei condotti di un generico sistema di aspirazione o mandata in maniera piuttosto 
semplice. Il vantaggio di questo tipo di analisi risiede nell’immediata verifica delle 
pulsazioni di pressione nelle varie sezioni degli impianti in cui sono presenti 
compressori volumetrici alternativi, attraverso rapidi calcoli. L‘analisi delle oscillazioni 
di pressione e portata, caratterizzate da ampiezza e fase, viene condotta nel dominio 
della frequenza, e solitamente vengono esaminate le sole oscillazioni attorno al flusso 
medio. Il sistema, composto da un insieme di condotti e generici filtri acustici, può 
essere ricondotto ad un circuito elettrico equivalente1. 
Questo metodo semplifica lo studio di una linea di aspirazione o mandata 
                                                     
1 Prima dell’avvento dei primi calcolatori elettronici, l’analogia elettrica era adottata per misurare fisicamente la risposta acustica del 
sistema attraverso la realizzazione materiale di circuiti elettrici. 
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trattando le variabili di stato, pressione p e portata U, come se fossero rispettivamente 
la tensione e la corrente di un circuito elettrico.   
 In Tabella 1 sono riassunte le analogie dirette tra le grandezze acustiche 
e quelle elettriche. 
 
In Figura 35 viene schematizzata una generica linea di aspirazione o mandata 
come un circuito composto da una sorgente di perturbazione (ovvero il compressore), 
un filtro (ovvero tutti i vari elementi passivi che modificano l’andamento di pressione 
e portata) ed infine il carico (solitamente il serbatoio a cui è collegata la linea). 
 
 
In cui: 
 pr+1  è la forzante introdotta dalla sorgente, 
 Zr+1  è l’impedenza interna della sorgente, 
 pr  è la pressione a monte del filtro (Upstream Pressure), 
 Ur  è la portata a monte del filtro (Upstream Volumetric flow rate), 
 pr-1  è la pressione a valle del filtro (Downstream Pressure), 
 Ur-1  è la portata a valle del filtro (Downstream Volumetric flow rate). 
 
L’analisi acustica della linea, dunque, segue le leggi classiche dei circuiti elettrici. 
Le grandezze menzionate sono oscillazioni di tipo sinusoidale di conseguenza hanno 
valori complessi.  
Tabella 1 – Analogia tra le variabili acustiche ed elettriche 
Figura 35 – Schema di una linea acustica in analogia elettrica 
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3.3 TIPOLOGIE DI FILTRI ACUSTICI 
 
Un filtro acustico è un generico elemento (o insieme di elementi) inserito tra la 
sorgente del segnale e il carico, che ne altera le caratteristiche trasmesse. 
I tipici dispositivi presenti sulle linee di aspirazione e mandata possono essere 
schematizzati attraverso l’analogia elettroacustica come elementi del circuito a 
parametri concentrati. 
I principali elementi filtranti sono: 
 
 Restringimenti, 
 Cavità, 
 Risonatori di Helmoltz, 
 Risonatori Extended-Tube. 
Restringimenti 
La propagazione di onde acustiche che attraversano tubi di sezione S e 
lunghezza l, piccola rispetto alle dimensioni delle tubature (come quelli mostrati in 
Figura 36), quali potrebbero essere i ‘choke tubes’, subisce un certo ritardo. 
 
 
 
Con riferimento alla Figura 36, l’impedenza di questo tipo di elementi risulta [24, 
§ 2.5]: 
𝑍𝑀 = 𝑗𝜔
𝑙
𝑆
 
 
Questa tipologia di elementi si comporta come una inertanza acustica M2 dove: 
𝑀 =
𝑙
𝑆
 
 
 
                                                     
2 Inertanza acustica e numero di Mach vengono abitualmente indicati con lo stesso simbolo M. Risulta ovvio il differente significato fisico dei i due 
parametri. 
Figura 36 - Restringimento 
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Cavità 
Una cavità (Figura 37), caratterizzata dal volume Vc e sezione di ingresso S, 
introduce una contrazione adiabatica del flusso. 
 
Con riferimento alla Figura 37 l’impedenza di questo tipo di elementi risulta [24, 
§ 2.6]:  
𝑍𝐶 =
1
𝑗𝜔 (
𝑉𝐶
𝑎0
2⁄ )
 
 
Questa tipologia di elementi si comporta come una cedevolezza acustica C dove: 
𝐶 =
𝑉𝐶
𝑎0
2 
Risonatori di Helmoltz 
Sono elementi che uniscono i due effetti appena descritti. Si tratta di una cavità 
di volume Vc collegata alla linea principale attraverso un condotto corto e stretto detto 
collo (neck) come mostrato in Figura 38. 
 
Figura 37 - Cavità 
Figura 38 - Risonatore di Helmoltz 
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La rappresentazione come circuito elettrico equivalente è quella riportata in 
Figura 39. 
 
Dove risulta: 
𝑝3 = 𝑝1 = 𝑝2 
 
𝑈3 = 𝑈1 + 𝑈2 
 
L’elemento è rappresentato come una impedenza complessiva Z2 data dagli effetti 
caratteristici di: 
 
 Un restringimento ZM. 
 Una cavità ZC. 
 Due impedenze radiative (ai lati del collo) Zrad. 
 
𝑍2 = 𝑍𝑀 + 𝑍𝐶 + 2𝑍𝑟𝑎𝑑  
 
In cui [24, § 2.15]: 
𝑍𝑟𝑎𝑑 = 𝑌𝑛
𝑘0
2𝑟𝑛
2
2
 
 
Risulta dunque: 
𝑍2 = 𝑗 (𝜔
𝑙𝑒𝑞
𝑆𝑛
−
𝑎0
2
𝜔𝑉𝑐
) +
𝜔2
𝜋𝑎0
 
In cui: 
 
 𝑌𝑛 =
𝑎0
𝜋𝑟𝑛
2     è l’impedenza caratteristica del collo. 
 
 𝑆𝑛 = 𝜋𝑟𝑛
2     è la sezione di passaggio del collo. 
 
 𝑙𝑒𝑞 = 𝑙𝑛 + 𝑡𝑤 + 1,7𝑟𝑛   è la lunghezza equivalente del collo. 
 
Figura 39 - Circuito elettrico equivalente di un risonatore di Helmoltz 
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 tw     è lo spessore della parete del tubo di propagazione. 
 
Risonatori Extended-Tube 
Questo tipo di elementi può essere riassunto da una delle seguenti quattro 
configurazioni di Figura 40. 
 
 
Anche in questo caso il circuito elettrico equivalente risulta quello rappresentato in 
Figura 39. 
Questo elemento può essere descritto da come una impedenza complessiva Z2 
data da [24, § 2.14]: 
 
𝑍2 =
𝑝2
𝑈2
= 𝑌2
𝜁𝑒𝑛𝑑 cos 𝑘0𝑙2 + 𝑗𝑌2 sin 𝑘0𝑙2
𝑗𝜁𝑒𝑛𝑑 sin 𝑘0𝑙2 + 𝑌2 cos 𝑘0𝑙2
 
 
 
  
Figura 40 – Risonatori Extended-Tube 
MODELLI PER L’ANALISI ACUSTICA 
Matteo Balestrini   Metodologie di previsione ed analisi delle pulsazioni in compressori alternativi 
Pagina | 53 
3.4 METODO DELLE MATRICI DI TRASFERIMENTO 
 
Con riferimento alla linea schematizzata in Figura 39, è possibile porre in 
relazione le variabili Upstream con quelle Downstream. La linea acustica viene 
suddivisa in sezioni, ciascuna di esse (e.g. condotti, cavità etc.) costituisce un generico 
filtro, schematizzato dal quadripolo di Figura 41. 
 
[
𝑝𝑟
𝑈𝑟
] = [
𝑇11 𝑇12
𝑇21 𝑇22
] [
𝑝𝑟−1
𝑈𝑟−1
] 
 
Il generico filtro viene descritto da una matrice 2x2 che prende il nome di 
matrice di trasferimento o matrice di impedenza acustica. I coefficienti Tii della matrice 
sono valori complessi che dipendono dalla geometria, dalle proprietà termodinamiche 
del fluido e dalla frequenza investigata. Per ogni frequenza rispetto alla quale viene 
condotta l’analisi acustica risulta una specifica matrice di trasferimento. Essa sintetizza 
il comportamento acustico dell’elemento interposto tra i due nodi a monte e a valle, 
permettendo di determinare come le oscillazioni di pressione e portata si propagano 
nel fluido che lo attraversa.  
Risulta evidente che questo tipo di approccio consente di semplificare il calcolo 
acustico di una intera linea suddividendola in tratti. La matrice complessiva è il 
prodotto di tutte le matrici di trasferimento caratteristiche delle singole componenti 
presenti sulla linea come indicato in Figura 42. 
 
[
𝑝𝑟
𝑈𝑟
] = [𝑇𝑟] … [𝑇1] [
𝑝𝑟−1
𝑈𝑟−1
] 
Figura 41 - Quadripolo e Matrice di trasferimento 
Figura 42 - Schematizzazione di una linea acustica complessa con il metodo delle matrici di trasferimento 
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La schematizzazione descritta consente di calcolare le oscillazioni di pressione 
e portata all’interno del dominio considerato attraverso la soluzione di semplici 
equazioni algebriche. 
L’idea alla base del metodo è quella di schematizzare un qualsiasi elemento della 
linea, avente geometria complessa, come un elemento di base, caratterizzato da una 
nota matrice di trasferimento 2x2 o come una combinazione di essi. 
I principali elementi di base sono: 
 
 Condotti dritti, 
 Curve a gomito, 
 Discontinuità di sezione, 
 Riduzioni di sezione concentriche (Coni). 
 
Di seguito vengono riportati gli elementi di base e le rispettive matrici di 
trasferimento caratteristiche. Vengono considerati due nodi, uno a monte del condotto 
rispetto al senso di percorrenza del flusso, uno a valle, indicati rispettivamente con i 
numeri 1 e 2. 
3.4.1    Condotti dritti 
La matrice di trasferimento di un condotto di lunghezza l e diametro d come 
quello mostrato in Figura 43, risulta [25, § 3.7.1]: 
 
𝑀𝑇 = 𝑒−𝑖𝑀𝑘𝑙 [
cos
𝑘𝑙
1 − 𝑀2
𝑖𝑌 sin 𝑘𝑙
𝑖
𝑌
sin 𝑘𝑙 cos
𝑘𝑙
1 − 𝑀2
] 
 
dove sono stati indicati: 
 
 k   (m-1)  numero d’onda, 
 M   (-)   numero di Mach, 
 𝑌 =  
4𝜌𝑎
𝜋𝑑2
  (kg s-1 m-4) impedenza caratteristica del condotto. 
  
Figura 43 - Schematizzazione di un condotto a sezione circolare 
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3.4.2  Curve a gomito 
 
La matrice di trasferimento di una curva a gomito di diametro d (Figura 44), 
risulta [26]: 
 
𝑀𝑇 =
[
 
 
 
1
2
(1 + 𝑟)(1 − 𝑟)
𝑡
+
1
2
𝑡
𝑌
2
(1 + 𝑟)2
𝑡
−
𝑌
2
𝑡
1
2𝑌
(1 − 𝑟)2
𝑡
−
𝑡
2𝑌
1
2
(1 + 𝑟)(1 − 𝑟)
𝑡
+
1
2
𝑡]
 
 
 
 
 
In cui sono stati definiti: 
 
 𝑟 = 𝑅1𝑒
𝑖𝑅2  è il coefficiente di riflessione della perturbazione  
che si propaga attraverso la curva. 
 
 𝑡 = 𝑇1𝑒
𝑖𝑇2  è il coefficiente di trasmissione della perturbazione  
che si propaga attraverso la curva. 
 
R1, R2, T1 e T2 sono polinomiali di quinto grado in funzione della variabile indipendente 
data dal rapporto tra la frequenza investigata e un certo valore di frequenza di cut-off 
data dalla seguente relazione 𝑓𝑐 = 1.8412 ×
𝑎×𝑑
𝜋
  che indica la frequenza al di sotto della 
quale l’onda possa essere approssimata ancora come piana. Per maggiori dettagli si 
rimanda al lavoro citato. 
 
3.4.3  Discontinuità di sezione 
 
Figura 44- Schematizzazione di una curva a gomito 
Figura 45 – Discontinuità di sezione concentrata di espansione (sx) e contrazione (dx) 
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Per quanto riguarda le discontinuità di sezione si possono avere, rispetto al 
senso di percorrenza del flusso, discontinuità di espansione o di contrazione, come 
rappresentato in Figura 45. Le matrici di trasferimento nei due casi sono formalmente 
identiche, a meno di un coefficiente indicato rispettivamente con Ke e Kc. 
Le matrici di trasferimento risultano rispettivamente [25, § 3.7.3 e §3.7.4]: 
𝑀𝑇 = [
1 −
𝐾𝑒𝑀1
2
1−𝑀1
2
𝐾𝑒𝑀1𝑌2
1−𝑀1
2
(𝛾−1)𝐾𝑒𝑀1
3
(1−𝑀1
2)𝑌2
1 −
(𝛾−1)𝐾𝑒𝑀1
2
1−𝑀1
2
]    𝑀𝑇 = [
1 −
𝐾𝑐𝑀1
2
1−𝑀1
2
𝐾𝑐𝑀1𝑌2
1−𝑀1
2
(𝛾−1)𝐾𝑐𝑀1
3
(1−𝑀1
2)𝑌2
1 −
(𝛾−1)𝐾𝑐𝑀1
2
1−𝑀1
2
] 
 
In cui i due coefficiente vengono dipendono dal rapporto delle sezioni: 
𝐾𝑒 = (
𝑆2
𝑆1
− 1)
2
                    ;                     𝐾𝑐 =
1
2
(1 −
𝑆2
𝑆1
)
2
 
 
3.4.4 Riduzioni concentriche di sezione 
A differenza delle precedenti discontinuità di sezione, il cono (Figura 46) non è 
una discontinuità concentrata. 
La matrice di trasferimento di un cono di lunghezza l e diametri di ingresso ed 
uscita d1 e d2 risulta [25]: 
  
𝑀𝑇 =
[
 
 
 
 
 
𝑍2
𝑍1
cos 𝑘𝑙 −
sin 𝑘𝑙
𝑘𝑍2
𝑖𝑌2
𝑍2
𝑍1
sin 𝑘𝑙
𝑖
𝑌2
[
𝑍1
𝑍2
(1 +
1
𝑘2𝑍1𝑍2
) sin 𝑘𝑙 −
1 −
𝑍1
𝑍2
𝑘𝑍2
cos 𝑘𝑙]
sin 𝑘𝑙
𝑘𝑍2
+
𝑍1
𝑍2
cos 𝑘𝑙
]
 
 
 
 
 
 
 
dove con Z1 e Z2 sono stati indicati i seguenti rapporti: 
𝑍1 = 𝑙
𝑑1
𝑑2 − 𝑑1
 
 
Figura 46 - Riduzione di sezione concentrica 
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𝑍2 = 𝑙
𝑑2
𝑑2 − 𝑑1
 
 
Altri elementi che consentono di sviluppare un modello di una linea alle matrici 
di trasferimento sono: 
 
 Orifici, 
 Terminazione rigida, 
 Giunzione a T, 
 Terminazione anecoica. 
 
Per quanto riguarda gli orifici, i coefficienti della matrice di trasferimento sono 
stati ottenuti sperimentalmente attraverso una linearizzazione del fenomeno ed il 
calcolo di coefficienti di trasmissione e riflessione dell’onda che ne caratterizzano la 
risposta acustica. Vista la complicatezza formale delle relazioni si rimanda al lavoro di 
Durrieu et al. [27]. 
Gli ultimi tre elementi, invece, vengono modellati in funzione delle ipotesi 
assunte sui valori di pressione e portata che si hanno in loro corrispondenza. 
3.4.5    Terminazione rigida 
 
In corrispondenza del nodo di un condotto che termina con una parete rigida 
(Figura 47) il flusso si arresta, di conseguenza si avrà: 
{
𝑝 ≠ 0
𝑈 = 0
 
 
La matrice di trasferimento che pone in relazione pressioni e portate a monte e 
a valle risulta dunque: 
[0      1] 
 
  
Figura 47 – Terminazione rigida 
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3.4.6    Giunzione a T  
Una giunzione a T rappresenta l’intersezione di tre nodi di uscita da tre condotti, 
con riferimento alla Figura 48 si hanno le tre seguenti equazioni di bilancio: 
 
{
𝑝3 = 𝑝2
𝑝3 = 𝑝1
𝑈3 + 𝑈2 = 𝑈1
 
 
3.4.7    Terminazione Anecoica 
La terminazione anecoica (Figura 49) è la condizione che schematizza l’uscita 
dal condotto in un ambiente di volume idealmente infinito. Ciò significa che la 
perturbazione introdotta dal flusso scaricato non comporta variazioni sensibili di 
pressione nell’ambiente stesso. In altre parole l’ambiente di scarico si comporta come 
un pozzo e in corrispondenza del nodo di scarico si ha: 
𝑝 + 𝑌𝑈 = 0 
 
La matrice di trasferimento che pone in relazione pressioni e portate a monte e 
a valle risulta dunque: 
[1      𝑌] 
Figura 48 - Giunzione a T 
Figura 49 - Terminazione anecoica 
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CAPITOLO 4  
IL CASO STUDIO E LA COSTRUZIONE DEI MODELLI 
 
In questo capitolo viene descritto il caso esaminato, sul quale è stata condotta 
l’analisi acustica volta a confrontare i due metodi in uso presso CST. Il primo usato in 
fase di progetto per il dimensionamento dei componenti di impianto. Il secondo usato 
in fase di verifica, per certificare gli impianti secondo lo standard di riferimento [18].  
Viene riportata, inoltre, una descrizione della costruzione dei due modelli. Il 
primo basato sul metodo alle Matrici di Trasferimento; il secondo modello, per l’analisi 
fluidodinamica, è stato realizzato con il software commerciale di simulazione 
AMESim®. 
Relativamente al primo modello costruito, come già accennato nei precedenti 
paragrafi, la simulazione avviene nel dominio della frequenza e consente, attraverso 
l’algoritmo di calcolo descritto, di ottenere risultati in tempi rapidi. Esso valuta le sole 
oscillazioni di pressione e portata attorno al valore medio considerato costante, 
trascurando scambi termici, viscosità e interazione con gli elementi dell’impianto.  
La simulazione del secondo modello, invece, avviene nel dominio del tempo e 
passa attraverso la soluzione numerica delle equazioni di Navier Stokes 
monodimensionali basata sul metodo delle caratteristiche, impiegando algoritmi 
iterativi alle differenze finite, ciò comporta uno sforzo computazionale molto maggiore 
rispetto all’altro caso; il tempo per arrivare alla soluzione passa da 20 minuti circa, nel 
primo caso fino a quasi 6 ore nel secondo, a fronte di risultati più accurati, che 
consentono di includere gli effetti della viscosità del gas e l’interazione tra macchina e 
impianto; vengono anche in questo caso trascurati gli scambi termici.  
Allo scopo di confrontare i due differenti approcci, i risultati ottenuti nel 
dominio tempo sono stati riportati nel dominio della frequenza attraverso la Fast 
Fourier Transform.  
4.1 IL CASO STUDIO 
 
Il caso studio preso in considerazione in questo lavoro è un reale impianto 
esistente progettato da CST. Si tratta di una delle tre unità di compressione installate 
in un impianto di desolforazione di petrolio, a servizio di una raffineria.  
La macchina in questione comprime aria ed idrogeno come fluidi di processo. 
Nelle simulazioni analizzate, tuttavia, ci siamo limitati all’aria quale gas principalmente 
processato. 
La configurazione dell’unità di compressione analizzata prevede due stadi di 
compressione inter-refrigerati. Il primo stadio ha un rapporto di compressione di 2,56 
e lavora tra livelli minimo e massimo di pressione compresi tra 2,89 e 7,39 mentre il 
secondo stadio ha un rapporto di compressione pari a 3,06 e i livelli di pressione sono 
di 6,49 e 19,89 bar. Le temperature medie comprese nell’intervallo 20 °C in aspirazione 
e 120 ÷ 130 °C in mandata. 
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Ciascuno stadio si compone di due cilindri a doppio effetto, geometricamente 
uguali, sfasati di 270° di manovella, per una cilindrata complessiva di 30,6 dm3, di cui 
21,5 relativi al primo stadio, i rimanenti 9,1 al secondo. I quattro cilindri sono 
alimentati da un unico motore elettrico ad accoppiamento diretto di potenza nominale 
di 800 kW e velocità di rotazione operativa di 490 giri/min. 
In Tabella 2 e Tabella 3 vengono riassunte, rispettivamente le caratteristiche di 
progetto del gas compresso e dei cilindri. 
 
 
 
In Figura 50 si riporta lo schema dell’unità di impianto presa in esame nella 
quale si comprende il layout descritto in Tabella 3.  
Tabella 2 – Proprietà del Gas 
Tabella 3 – Caratteristiche dei cilindri 
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Sono ben riconoscibili entrambi gli stadi di compressione con i quattro cilindri, 
i polmoni smorzatori, i condotti di aspirazione e mandata, il blocco dell’albero a 
manovelle ed il motore elettrico. 
 
 
4.2 IL MODELLO ALLE MATRICI DI TRASFERIMENTO 
 
In questo paragrafo viene descritta la metodologia impiegata per la 
modellazione dell’impianto cercando di evidenziare come l’elemento reale è stato 
schematizzato nella simulazione; si riportano, inoltre gli schemi e le matrici di 
trasferimento costruite. 
Il modello alle matrici di trasferimento include esclusivamente ciò che si trova 
a valle delle valvole dei cilindri, ovvero: 
 
 Plenum dei Cilindri, cioè la cavità che si trova tra la flangia del cilindro e le 
valvole di aspirazione e di mandata delle sue due camere di compressione 
(effetto avanti ed effetto addietro); 
 
 Polmoni Smorzatori, indicati da qui in avanti con l’acronimo VB (Volume Bottle) 
seguito da un numero identificativo dello stadio di appartenenza; 
 
 Linee di Aspirazione e Mandata. 
 
 
Per questa ragione, risulta necessario suddividere l’unità di compressione in 
quattro regioni separate, due per ciascuno stadio. Si hanno, dunque, due aspirazioni e 
due mandate composte rispettivamente dai tre elementi elencati sopra che sono state 
identificate dalle seguenti sigle: 
Figura 50 – Schema dell’unità di compressione 
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 A1F  si riferisce alla regione che include plenum di aspirazione dei due cilindri 
del primo stadio (C1 e C3), il relativo VB1 e la linea di aspirazione; 
 
 M1F include, in maniera analoga, i plenum di mandata dei soliti cilindri, VB2 e 
relativa linea di mandata di primo stadio; 
 
 A2F include i plenum di aspirazione dei due cilindri del secondo stadio (C2 e 
C4), VB3 e la relativa linea di aspirazione; 
 
 M2F include i plenum di mandata dei cilindri del secondo stadio, VB4 e la 
relativalinea di mandata. 
 
Il fatto di escludere i cilindri contribuisce alla rapidità con la quale si riescono 
ad ottenere i risultati della simulazione, tuttavia tali risultati non considerano l’effetto 
dovuto all’interazione tra l’impianto completo e le singole regioni analizzate. 
L’idea perseguita nella modellazione per il modello alle matrici di trasferimento 
è stata quella di ricondurre le differenti geometrie dei reali elementi a geometrie di 
base per le quali sono state adottate le matrici di trasferimento 2x2 validate dai lavori 
citati nel capitolo precedente [§3.4]. In tal modo è stato ottenuto il quadripolo che 
caratterizza l’elemento da affiancare al quadripolo relativo all’elemento successivo. 
I Plenum 
Per ciascuno stadio di compressione si hanno due cilindri uguali, di conseguenza 
si hanno quattro tipologie di plenum; due per stadio che sono rappresentati in Figura 
51. 
Sono stati valutati due approcci di schematizzazione dei plenum. 
Figura 51 - Plenum. Nella parte superiore si hanno i plenum di aspirazione (a) e mandata (b) dei cilindri C1 
e C3 del primo stadio, nella parte inferiore i plenum di aspirazione (c) e mandata (d) dei cilindri C2 e C4 del 
primo stadio.  
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Una prima semplificazione è stata di considerare un “Plenum Capacitivo” (PLC), 
ovvero schematizzarlo come un condotto unico di diametro uguale alla lunghezza e 
pari alla radice cubica del volume totale del plenum, in modo tale da mantenere il 
volume reale. Per ciascuno dei quattro casi rappresentati in Figura 51, relativi 
rispettivamente ad aspirazione e mandata del primo e del secondo stadio, la 
schematizzazione effettuata è quella riportata in Figura 52. 
Successivamente si è cercato di affinare la schematizzazione riproducendo una 
geometria più simile a quella reale attraverso l’impiego di una serie di condotti 
riportati in Figura 53. Per quanto riguarda le dimensioni, i diametri sono stati 
considerati quelli reali dei condotti analoghi e le lunghezze sono quelle riferite agli assi 
di simmetria. 
Questa schematizzazione è stata chiamata “Plenum Alta Definizione” (PLHD) ed 
è stata utilizzata per il confronto tra i due modelli in quanto più raffinata. 
 
 
Per entrambe le soluzioni l’elemento base impiegato è il condotto a sezione 
circolare (§3.4.1), la sostanziale differenza è che nel secondo caso ne sono stati 
impiegati sette; di conseguenza è stato necessario impiegare tre Giunzioni a T (§3.4.6), 
in giallo, per mantenere la continuità di portate e pressioni in corrispondenza 
dell’intersezione di condotti e due Terminazioni Rigide (§3.4.), in nero, in 
Figura 52 - Plenum capacitivo 
Figura 53 - Plenum alta definizione 
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corrispondenza di quelle che sarebbero le campane delle valvole dei cilindri. 
Confrontando le due figure si osserva che, nel caso di PLHD, il numero di forzanti 
imposte al modello raddoppia per la presenza di due ingressi anziché uno. Inoltre il 
numero di nodi nei quali vengono risolte le equazioni di bilancio di portata e pressione 
sale da 2 a 14, la risoluzione maggiore consente risultati teoricamente più accurati a 
scapito, però, di matrici più complesse. 
A titolo di esempio si riporta la Tabella 4 nella quale sono riportate le dimensioni 
delle matrici ottenute nei due casi per tutte e quattro le regioni dell’impianto impianto. 
Si può osservare un incremento medio delle dimensioni di oltre il 100% ovvero 
l’algoritmo di calcolo risolve circa il doppio delle equazioni nel caso di PLHD. È stata 
analizzata la risposta acustica nei due casi e nel Capitolo 5 vengono riportati i risultati 
dove si osserva che le differenze non sono, tuttavia, eccessive. 
 
I Polmoni 
Tutti i VB relativi alle quattro regioni dell’impianto esaminato presentano la 
stessa geometria a due ingressi in corrispondenza del mantello ed una uscita sul fondo. 
A prescindere dalle differenti dimensioni, sono stati schematizzati suddividendo il 
volume in zone, in questo modo è stato possibile impiegare la matrice di trasferimento 
caratteristica dei condotti a sezione circolare per ciascuna sezione. Le due figure 
seguenti mostrano un VB reale (Figura 54) e la schematizzazione effettuata (Figura 
55).  
 
 
 
Tabella 4 - Dimensioni Matrici di Trasferimento 
Figura 54 – Volume Bottle reale 
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Si osserva che il fondo emisferico del VB è stato schematizzato come piano; per 
mantenere lo stesso volume la lunghezza dei condotti laterali llat1 e llat2 è stata valutata 
come segue: 
 
𝑙𝑙𝑎𝑡 = 𝑙 +
2
3
(𝑙𝑡𝑜𝑡 − 𝑙 − 𝑠) 
In cui: 
 l è la lunghezza del tratto dritto del fondo del mantello, misurata dall’asse  
del tronchetto di ingresso del VB fino al punto in cui inizia la curvatura  
del fondo emisferico; 
 
 ltot  è la lunghezza totale del fondo del mantello, misurata dall’asse del  
tronchetto di ingresso del VB fino al fondo esterno; 
 
 s  è lo spessore del fondo emisferico. 
 
In Figura 56 viene riportata la schematizzazione adottata per costruire la 
matrice di trasferimento di questi elementi, in cui viene evidenziata la suddivisione in 
zone, ciascuna delle quali corrispondente alla caratteristica matrice di trasferimento 
2x2.  
 
Figura 55 - Schematizzazione del Volume Bottle 
Figura 56 -Volume Bottle. Schema a Matrici di Trasferimento 
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Si può notare che, oltre ai condotti a sezione circolare, sono presenti due 
giunzioni a T per mantenere la continuità di pressioni e portate alle intersezioni di 
condotti, una terminazione rigida in corrispondenza del fondo, una discontinuità di 
contrazione e, allo sbocco, una terminazione anecoica. Si capisce che la matrice di 
trasferimento di questo elemento, apparentemente semplice, possa essere in realtà 
molto complessa. Ad eccezione del VB2, gli altri tre VB presentano, inoltre, delle 
riduzioni di sezione concentriche (coni) in corrispondenza dei tronchetti di ingresso. Il 
VB4 presenta anche una curva in corrispondenza del tronchetto di uscita. Per ciascuna 
variazione sono state incluse le corrispondenti matrici di trasferimento che 
contribuiscono ad ampliare la matrice complessiva. 
Le Linee 
La modellazione delle linee di aspirazione e mandata è stata effettuata 
impiegando direttamente le matrici di trasferimento relative ai condotti a sezione 
circolare e, dove presenti, alle curve [25 § 3.7.1;26]. In Figura 57 si riportano i quattro 
condotti relativi alle quattro regioni in cui è stato suddiviso l’impianto. 
 
Nelle linee di aspirazione lato VB è presente, inoltre, un orificio per attenuare le 
pulsazioni residue all’uscita. 
Nelle pagine seguenti vengono riportati schemi e matrici di trasferimento 
relativi alle quattro regioni.  
Figura 57 - Linee 
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Figura 58 - Schemi a matrici di trasferimento delle quattro sotto-regioni di impianto 
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4.3 IL MODELLO AMESim® 
 
La simulazione effettuata col software AMESim® avviene nel dominio 
temporale. Attraverso la soluzione della fluidodinamica monodimensionale è possibile 
ottenere i valori istantanei di pressione e portata sull’intero ciclo di compressione nei 
diversi punti di interesse con i quali si ottiene la risposta acustica del sistema. Tramite 
la trasformata di Fourier, i risultati vengono, poi, convertiti nello spettro di frequenza 
per avere una più facile interpretazione dei dati.  
Per quanto riguarda la schematizzazione dell’impianto, la grande differenza tra 
questo approccio e quello relativo alle matrici di trasferimento, risiede nella possibilità 
di includere i cilindri nella simulazione. Viene introdotta, dunque, l’interazione tra 
macchina ed impianto: la forzante che genera la perturbazione somiglia maggiormente 
a quella reale quindi la risposta acustica che se ne ricava risulta più accurata, forte 
anche dei vantaggi dovuti all’aver considerato la dissipazione viscosa.  
Una approssimazione mantenuta anche in questo secondo modello è stata 
quella di trascurare lo scambio di calore che avviene tra cilindro e fluido. 
In questo paragrafo viene descritto il modello sviluppato in ambiente 
AMESim®. Per evitare di appesantire la trattazione, è stato ritenuto opportuno 
focalizzare l’attenzione esclusivamente sui differenti approcci di schematizzazione dei 
componenti rispetto al modello precedentemente descritto. La struttura di 
funzionamento del software esula dagli scopi principali di questo lavoro e ne è stata 
volutamente trascurata la spiegazione. 
Per la schematizzazione dei tre macro elementi in comune con l’altro modello, i 
Plenum, i Polmoni e le Linee, è stato mantenuto il criterio di scomporre geometrie 
complesse in una successione di condotti. La differenza sta nel fatto che in questo caso 
ogni singolo condotto viene rappresentato dall’apposito elemento della libreria CFD 1D 
e non da matrici di trasferimento; una volta impostate le corrette dimensioni, viene 
creata automaticamente dal software la mash di calcolo sulla quale vengono risolti i 
bilanci con metodi iterativi alle differenze finite.  
I Plenum 
Per quanto riguarda i plenum si ha una differenza di schematizzazione con il 
modello precedente. Per motivi di compatibilità col software stesso, non è stato 
possibile impiegare i sette condotti rappresentati in Figura 53 ma occorre alternare 
elementi capacitivi a elementi inerziali; è stato, dunque, necessario impiegare due 
elementi appartenenti alla libreria Pneumatica che simulano una camera a volume e 
pressione variabile. Sono state introdotte, quindi, due volumi al posto della coppia di 
condotti a ridosso delle valvole (quelli ad asse verticale a destra e a sinistra della 
figura), mantenendone invariato il volume. 
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In Figura 63 viene riportato lo schema realizzato.  
I Cilindri 
Per quanto riguarda la modellazione dei cilindri sono stati impiegati due 
elementi della libreria Pneumatica per simulare la camera di espansione di ciascun 
effetto. Il primo consiste in un blocchetto che simula un pistone pneumatico e, 
impostando i corretti valori di corsa ed alesaggio, consente di avere un volume di 
compressione pari all’effettivo volume aspirato dalla macchina; ad esso è stato 
collegato l’elemento che simula una camera a volume variabile, lo stesso impiegato per 
i plenum, che rappresenta lo spazio morto dell’effetto.  
 Il modello matematico alla base di questi elementi prevede la soluzione 
dei bilanci di primo principio relativi al gas considerato. Attraverso un altro apposito 
elemento della libreria Pneumatica è possibile scegliere, all’interno di un vasto 
database, il fluido di processo con il quale condurre la simulazione e se considerarlo 
come gas ideale o reale oltre ad impostare l’equazione di stato tra varie proposte. Nel 
caso in esame il fluido è aria secca che, all’interno del range di temperatura e pressione 
considerato, non comporta apprezzabili differenze se considerato ideale oppure reale 
[2 § 14.3]. Per verificare la correttezza dell’assunzione è stata valuta e confermata la 
sensibilità del software in tal senso (§5.3), vista anche l’incompatibilità di impiegare un 
modello di gas ideale con elementi della libreria CFD 1D, utilizzati per i condotti. 
Per simulare il moto alternato del pistone è stato impiegato l’apposito elemento 
della libreria Meccanica che simula il manovellismo di spinta; lo sfasamento di 180° di 
manovella tra i due effetti è stato ottenuto attraverso l’inversione dei valori della corsa 
nei due casi. Il moto rotatorio è stato impresso attraverso l’elemento che simula un 
motore elettrico, settato alla velocità di rotazione opportuna. In Figura 64 si riporta lo 
schema realizzato. 
Figura 63 – Schema del plenum del modello AMESim® 
Figura 64 – Schema del cilindro a doppio effetto del modello AMESim® 
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Le Valvole 
La valvola automatica rappresenta un’altra grossa differenza tra i due modelli, 
oltre ad essere di fondamentale importanza per l’affidabilità del modello sviluppato 
nell’ottica dello studio condotto. Nei precedenti paragrafi abbiamo, infatti, avuto modo 
di discutere come le pulsazioni di pressione siano causate dal moto alterno del pistone 
e si propaghino, attraverso le valvole aperte, all’interno dei condotti. Le valvole 
automatiche si aprono esclusivamente quando la differenza di pressione fra i due 
ambienti che separano risulta sufficientemente elevata a vincere la loro inerzia e la 
rigidezza delle molle di richiamo; rimanendo chiuse per parte del ciclo del compressore 
rendono il flusso intermittente ed amplificano l’effetto del flusso alternato. Una 
accurata modellazione di questo elemento garantisce risultati quanto più attinenti alla 
realtà [28]. 
 Fin dagli anni ’50 del secolo scorso sono stati sviluppati modelli 
matematici che descrivono il complicato moto degli anelli, influenzato da molteplici 
forze di diversa natura. 
Il primo modello venne sviluppato da Costagliola [29], che individuò i parametri 
che maggiormente influiscono sulle prestazioni del compressore. Il modello di 
Costagliola prevede la soluzione simultanea di due equazioni differenziali non lineari: 
la prima è l’equazione del flusso attraverso la valvola e pone in relazione la differenza 
di pressione tra  monte e valle che è legata all’angolo di manovella con la sezione di 
efflusso e con la portata; la seconda equazione risolve la dinamica della valvola, 
equiparandola ad un sistema  massa-molla ed includendo la forza esercitata dal flusso 
sulla superficie della valvola, oltre alla forza elastica delle molle di richiamo e l’inerzia 
degli anelli. 
𝑚𝑣𝑎𝑙𝑣𝑒 =̇ 𝐴𝑣𝑎𝑙𝑣𝑒√
2𝛾𝑔
(𝛾 − 1)
𝑝𝑢𝑝𝜌𝑢𝑝 [𝑅
2
𝛾 − 𝑅
𝛾−1
𝛾 ] 
 
𝑀?̈? + 𝐶?̇? + 𝑘𝑥 = 𝐶𝑑𝑟𝑎𝑔𝐴𝑟𝑖𝑛𝑔𝑠∆𝑝 
 
Dove nell’equazione del flusso mvalve è la portata attraverso le valovle, Avalve è la 
sezione di efflusso pup e ρup sono la pressione e la densità a monte della sezione di 
passaggio, R è il rapporto di compressione; nell’equazione della dinamica M è la massa 
degli anelli, Cdrag è il coefficiente di efflusso e Arings e la sezione dell’otturatore sul quale 
agisce la forza gas. 
La soluzione simultanea dell’equazione del flusso, valida solo quando la valvola 
è aperta, e di quella della dinamica consente di ottenere il salto di pressione a cavallo 
della valvola ed il suo spostamento in funzione dell’angolo di manovella.  
In letteratura si trovano numerosi studi sviluppati sulla base di quello di 
Costagliola che tentano di affinare il modello, includendo altri effetti come lo 
smorzamento pneumatico per ridurre la velocità di impatto dell’otturatore sulla 
contro-sede o i ritardi di apertura [30, 31, 32]; i quali grazie alle aumentate disponibilità 
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di calcolo odierne possono essere implementati senza grosse difficoltà.  
Nel modello AMESim®, per modellare la valvola sono stati impiegati i 4 elementi 
riportati in Figura 6 che simulano rispettivamente la valvola a sezione di efflusso 
variabile, l’inerzia dell’otturatore al quale sono stati imposto vincoli di spostamento 
per simulare la contro-sede, un pistoncino che rappresenta la superficie dell’otturatore 
sulla quale agisce la pressione a valle ed infine una molla che impone il precarico 
opportuno.  
  
La sezione variabile della valvola, indicata con A, è stata impostata come 
funzione dello spostamento monodimensionale del pistoncino secondo la seguente 
relazione: 
𝐴 =
𝐴𝑡𝑜𝑡
ℎ
𝑥 
in cui:  
 
 Atot  è la sezione massima, 
 h   è l’alzata massima, 
 x   è lo spostamento del pistoncino. 
 
Il limite massimo dell’alzata di ciascuna valvola è stato ottenuto impostando al 
blocchetto che simula la massa degli anelli l’opportuno vincolo di spostamento. 
Sono stati settati, inoltre, i reali valori del coefficiente di efflusso attraverso la 
valvola e del coefficiente di restituzione degli anelli che urtano sulla contro-sede, dati 
ottenuti direttamente dal costruttore. 
In figura oltre agli elementi descritti si notano due blocchetti in verde agli 
estremi che impongono le opportune condizioni al contorno; in particolare quello di 
sinistra impone una forza nulla a monte della valvola, quello di destra uno spostamento 
nullo. Si può osservare, inoltre, che la valvola risente del differenziale di pressione 
esistente tra monte e valle attraverso i due ingressi sul primo elemento. 
Nella pagina seguente si riporta il modello realizzato dell’intero impianto 
(Figura 66). 
Figura 65 – Schema della valvola del modello AMESim® 
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CAPITOLO 5 
ANALISI DELLE SIMULAZIONI 
 
5.1 VALIDAZIONE DEL MODELLO AMESim® 
 
Per garantire il corretto funzionamento del modello AMESim®, in assenza di dati 
sperimentali specifici sulla base dei quali condurre una validazione diretta, è stato 
impiegato come confronto un codice di calcolo sviluppato all’interno di CST, 
denominato Smart PV. Questo codice, validato sperimentalmente, simula il ciclo 
termodinamico compiuto dal compressore alternativo attraverso la soluzione dei 
bilanci di massa, energia e quantità di moto, includendo la dinamica delle valvole. Si 
tratta dello stesso codice che genera le forzanti imposte al modello alle matrici di 
trasferimento.  
Il confronto è stato condotto sul cilindro C1 a parità di condizioni al contorno; 
non sono stati inclusi, dunque, Plenum, VB e Linea. 
In Figura 67 e Figura 68 vengono riportati sul piano di Clapeyron i cicli di 
riferimento rispettivamente dell’effetto avanti e dell’effetto addietro. 
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Figura 67 
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Figura 68 
Si può osservare che i cicli di entrambi gli effetti risultano pressoché 
sovrapposti.  
In Tabella 5 vengono riassunte la potenza ed il lavoro specifico ottenuti nei due 
casi. 
 
 
 
Ad ulteriore conferma della similitudine vengono riportati gli andamenti di 
temperatura (Figura 69) e pressione (Figura 70) che si hanno all’interno del cilindro 
in funzione dell’angolo di manovella. 
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Tabella 5 - Risultati della validazione del modello AMESim® 
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Figura 69 
 
 
Figura 70 
La sovrapposizione dei due andamenti conferma quanto affermato: non si hanno 
scostamenti apprezzabili. 
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5.2 I PARAMETRI DEL CONFRONTO 
 
I parametri che vengono descritti di seguito sono i principali parametri di 
riferimento impiegati per il calcolo acustico; il confronto tra i due modelli è stato 
effettuato sulla base di due di essi.  
 
Pulsazione Generata 
La Pulsazione Generata è l’oscillazione di pressione, espressa come percentuale 
del valore medio, che si avrebbe se la forzante venisse applicata ad un condotto di 
sezione pari alla flangia del cilindro. Essa rappresenta la pulsazione non filtrata dagli 
elementi che si hanno a valle delle valvole e consente di capire quali sono gli armonici 
in corrispondenza dei quali si potrebbero avere le ampiezze maggiori, e dunque i 
maggiori problemi. La Pulsazione Generata è espressa dalla seguente relazione: 
 
𝑝𝑔𝑒𝑛 = 100 ×
𝐹𝑜𝑟𝑧𝑎𝑛𝑡𝑒𝑃𝑡𝑃 × 𝐼𝑚𝑝𝑒𝑑𝑒𝑛𝑧𝑎𝑓𝑙𝑎𝑛𝑔𝑖𝑎
?̅?
 
 
in cui: 
 
 𝐹𝑜𝑟𝑧𝑎𝑛𝑡𝑒𝑃𝑡𝑃       (m3/s)   indica l’ampiezza picco- 
picco dell’oscillazione 
di portata in ingresso al 
sistema; 
 
 𝐼𝑚𝑝𝑒𝑑𝑒𝑛𝑧𝑎𝑓𝑙𝑎𝑛𝑔𝑖𝑎 = 
𝜌×𝑎
𝑆
  (kg s-1 m-4) è l’impedenza  
caratteristica della 
flangia di sezione S; 
 
 ?̅?      (Pa)  è la pressione media. 
 
Questo primo parametro è, in realtà, fuorviante ai fini del confronto in quanto 
fortemente dipendente dall’input fornito al modello che, nelle due situazioni 
esaminate, non coincide. È stato ritenuto comunque significativo citarlo in quanto di 
fondamentale importanza in fase di progetto. 
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Pulsazione Residua 
La Pulsazione Residua è la pulsazione picco-picco percentuale che si ha in 
corrispondenza della sezione di uscita dell’elemento dell’impianto considerato, ovvero 
l’ampiezza dell’oscillazione di pressione, espressa come percentuale del valore medio. 
Rappresenta la risposta del sistema nella sezione considerata, ed è espressa dalla 
seguente relazione: 
 
𝑝𝑟𝑒𝑠 = 100 ×
Δ𝑝𝑜𝑢𝑡
?̅?
 
 
in cui: 
 
 Δ𝑝𝑜𝑢𝑡 = 𝑝𝑜𝑢𝑡̃    (Pa)  indica l’ampiezza picco-picco  
dell’oscillazione di pressione. 
 
Questo parametro è stato impiegato per valutare lo scarto tra i due modelli, in 
specifici punti dell’impianto presi in esame che vengono descritti in seguito, ottenuto 
dalle simulazioni effettuate. 
Smorzamento 
Lo Smorzamento (Insertion Loss) è il rapporto tra Pulsazione Residua e 
Pulsazione Generata ed è un indice di quanto viene attenuata l’oscillazione di pressione 
nell’attraversamento di una certa sezione di impianto. 
 
𝐼𝐿 =
𝑝𝑟𝑒𝑠
𝑝𝑔𝑒𝑛
 
 
L’andamento di questo parametro consente di capire in maniera molto rapida 
in corrispondenza di quali armonici possono crearsi dei problemi. Ad alti valori dello 
smorzamento corrispondono basse attenuazioni e viceversa.  
Come per la pulsazione generata è un parametro fortemente dipendente 
dall’input, non è stato, quindi, impiegato per il confronto. 
 
Shaking Forces 
Le Shaking Forces, come descritto nei precedenti capitoli, sono uno degli effetti 
più dannosi ed evidenti causati dalle pulsazioni. Per questo motivo un parametro 
impiegato nell’analisi è stata la Shaking Force che si ottiene ai polmoni. Nel caso di 
polmoni con uscita sul fondo, essa si genera dall’accoppiamento che si ha tra la 
pulsazione e la discontinuità geometrica rappresentata dalla differente sezione dei due 
fondi; una delle due sezioni è una circonferenza, l’altra una corona circolare. In questo 
caso la SF viene definita come la forza risultante tra quella applicata sul fondo chiuso 
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(pedice 1) e quella applicata sull’altro (pedice 2):  
 
𝑆𝐹 = ∆𝑝1 × 𝑆1 − ∆𝑝2 × 𝑆2 
 
Un tipico andamento nel tempo è quello riportato in Figura 71. 
 
5.3 LE ANALISI SVOLTE 
 
Come già accennato nel precedente capitolo, l’impianto è stato suddiviso in 
quattro sotto-regioni: 
 
 Aspirazione di primo stadio (A1F) 
 Mandata di primo stadio (M1F) 
 Aspirazione di secondo stadio (A2F) 
 Mandata di secondo stadio (M2F) 
 
Una analisi approfondita è stata svolta sulla aspirazione di primo stadio per tre 
differenti condizioni di carico, quelle che vengono solitamente esaminate nelle 
misurazioni sperimentali in fase di collaudo della macchina: 
 
 Pieno Carico (100%), 
 Carico Parziale con effetto interno escluso (50%CE), 
 Carico Parziale con effetto esterno escluso (50%HE). 
 
Le parzializzazioni vengono ottenute mantenendo aperte le valvole di 
aspirazione dell’effetto escluso di tutti i cilindri. 
In ciascuno dei casi menzionati sono state prese in considerazione le pulsazioni 
che si ottengono sulle prime 24 armoniche, comprese tra una frequenza di 8,17 Hz e 
196 Hz, in alcuni punti caratteristici: 
 
 Flange del cilindro, 
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Figura 71 - Esempio di Shaking Force al Polmone 
ANALISI DELLE SIMULAZIONI 
Matteo Balestrini   Metodologie di previsione ed analisi delle pulsazioni in compressori alternativi 
Pagina | 83 
 Uscita del Polmone, 
 Uscita della Linea. 
I punti considerati sono indicati dalle aree evidenziate in rosso in Figura 72. 
Occorre precisare che, dal lato dell’aspirazione, il termine uscita utilizzato in 
corrispondenza del VB e della Linea è, in realtà, improprio dal punto di vista del flusso 
in quanto il fluido di processo entra dalla linea, attraversa il polmone, e viene aspirato 
nei cilindri. 
Oltre ai tre punti menzionati, nei quali vengono esaminate le pulsazioni, sono 
state esaminate anche le Shaking Forces al Polmone, che rappresentano uno degli 
effetti potenzialmente più dannosi. 
 
5.4 ANALISI PRELIMINARI 
 
Allo scopo di verificare alcune assunzioni fatte, sono state condotte delle analisi 
preliminari al confronto. 
Confronto plenum capacitivo e plenum alta definizione 
La prima delle due analisi preliminari al confronto tra i due modelli è stata 
quella di valutare la differenza tra le due schematizzazioni del plenum adottate per il 
modello alle matrici di trasferimento. In un primo momento è stata perseguita la strada 
più semplice di considerare il plenum dei cilindri come un unico condotto di lunghezza 
uguale al diametro, ottenuta estraendo la radice cubica del volume complessivo; in 
questo modo è stato mantenuto il volume complessivo uguale a quello del plenum 
reale. Nel secondo caso, invece, è stata effettuata una schematizzazione più accurata, 
cercando di ricreare una geometria più fedele a quella reale. La differenza in termini di 
composizione della matrice di trasferimento è già stata discussa; quella in termini di 
risultati ottenuti viene descritta attraverso la valutazione della risposta ottenuta nei 
due casi a valle delle tre sotto-regioni in cui è stata suddivisa ciascuna delle quattro 
regioni di impianto: Plenum, Polmoni e Linea. 
Figura 72 - I punti analizzati 
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In Figura 73 vengono riportati gli spettri della pulsazione residua per la fase di 
aspirazione del primo stadio di compressione.  
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Figura 73 - Confronto Plenum capacitivo Vs Plenum alta definizione 
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Considerare il Plenum Capacitivo piuttosto che il Plenum Alta Definizione 
comporta differenze che non risultano apprezzabili fino ai primi otto armonici; le 
differenze evidenti si hanno a partire dal nono armonico. Occorre innanzitutto 
osservare che al nono armonico è associata una percentuale dell’ampiezza 
dell’oscillazione della forzante molto più piccola rispetto a quella dei primi otto, 
mediamente il 90% in meno rispetto alla fondamentale.  
Ciò che emerge è uno sfasamento dei picchi che si hanno nei due casi: nel caso 
di Plenum Capacitivo l’ampiezza maggiore risulta al nono armonico mentre, nel caso di 
Plenum Alta Definizione risulta traslata al tredicesimo ed al quattordicesimo. Si 
generano, dunque, delle risonanze a frequenze differenti; la questione può essere 
spiegata considerando la differente lunghezza del condotto che schematizza il plenum: 
nel primo caso si ha una lunghezza di 268 mm; nel secondo, anche se la geometria è più 
articolata, possiamo considerare una lunghezza complessiva di 656 mm, calcolata a 
partire da dove viene applicata la forzante, fino all’uscita dell’elemento. La differenza 
di lunghezza causa fenomeni di onde stazionarie che risuonano in corrispondenza di 
armonici diversi. È stato verificato che, considerando specifici percorsi a partire dal 
plenum fino ad alcuni punti presenti a valle di esso, si ottengono lunghezze complessive 
che hanno frequenze naturali prossime alle frequenze degli armonici in questione con 
scostamenti di pochi punti percentuali. Questo genera un effetto a canna d’organo che 
giustifica la risonanza mostrata dai grafici.   
In Tabella vengono riassunti i risultati ottenuti. 
Guardando il nono armonico e considerando il PLC abbiamo un percorso di 
lunghezza tale da avere una frequenza naturale molto prossima a quella dell’eccitante 
che giustifica la risonanza; lo stesso percorso se consideriamo il PLHD ha una 
lunghezza diversa, cui è associata una frequenza naturale che si discosta da quella del 
non armonico e la risonanza non avviene. Analoghe situazioni, a parti invertite, si 
hanno per il 10°, l’11° il 13° ed il 14° armonico. 
In conclusione possiamo dire che si hanno differenze evidenti ad armonici 
elevati che di per sé hanno un peso relativo. 
 
Verifica della sensibilità del software (gas reale Vs gas ideale) 
Per simulare i condotti nel modello AMESim® sono stati impiegati elementi 
appartenenti alla libreria CFD 1D allo scopo di avere risultati più accurati nelle sezioni 
dell’impianto schematizzate come tali; ovvero i Plenum, i Polmoni e le Linee. A seguito 
Tabella 6 - Analisi dei plenum 
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di questa scelta, per un problema di compatibilità del software, non è stato possibile 
considerare il gas come reale.  
Il fluido di processo impiegato per le simulazioni è stata aria che, come noto 
dalla letteratura, non presenta differenze eccessive se considerato come gas ideale, 
all’interno del range di temperatura e pressione in questione, è stata, tuttavia, svolta 
una seconda analisi preliminare per testare la sensibilità del software in questo senso. 
La simulazione è stata condotta per il cilindro C1 collegato direttamente agli 
ambienti di aspirazione e mandata senza includere, ovviamente, Plenum, VB e Linea. 
In Figura 74 e in Figura 75 vengono riportati i valori di temperatura e pressione 
che si hanno all’interno del cilindro in funzione dell’angolo di manovella, nel caso in cui 
si consideri il gas reale (in nero) o ideale (in grigio).  
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Gli scostamenti ottenuti nei due casi non sono apprezzabili, come si i osserva 
dai grafici riportati si ha una completa coincidenza degli andamenti di temperatura e 
pressione, il che conferma la sostanziale equivalenza nel considerare l’aria, nelle 
condizioni operative che vengono simulate, come un gas ideale piuttosto che reale. 
 
5.5 RISULTATI DEL CONFRONTO 
 
Le Forzanti  
Prima di passare ai risultati occorre focalizzare l’attenzione su un aspetto 
cruciale del confronto effettuato. I due modelli hanno forzanti in input diverse tra loro: 
per il modello alle matrici di trasferimento vengono impiegate le forzanti generate dal 
già citato codice Smart PV; il modello AMESim®, invece, non ha forzanti imposte ma 
proprie, “generate” dalla simulazione stessa. Le differenze nei risultati ottenuti sono 
influenzate, dunque, anche da questo fattore, che va a sommarsi agli effetti dovuti al 
differente approccio nella modellazione nei due casi già discusso al Capitolo 3. 
Per una maggiore chiarezza vengono riportati gli andamenti delle due forzanti 
ed i rispettivi spettri (Figura 76 e Figura 77). 
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La differenza tra le forzanti sembra essere rilevante nel dominio tempo; ciò è 
dovuto all’interazione biunivoca tra cilindro ed impianto presente nel modello 
AMESim® ma assenti nel modello alle matrici di trasferimento, che rendono gli 
andamenti della portata elaborata dai cilindri visibilmente più irregolari. La differenza 
tra le forzanti dei due modelli, tuttavia, non è così riconoscibile nello spettro.  
Nel grafico di Figura 78 vengono messe a confronto le ampiezze delle 
oscillazioni relative ad una sola flangia: sui toni del nero sono rappresentate le forzanti 
del modello AMESim®, sui toni dell’azzurro quelle imposte al modello a matrici di 
trasferimento. Non viene mostrato l’analogo grafico relativo alla seconda flangia in 
quanto non sono state rilevate differenze evidenti, risultato, questo, che ha validità 
generale per tutti i casi esaminati.   
 
 
Il grafico conferma quanto accennato sopra; si può osservare che per entrambi 
i modelli le forzanti presentano andamento monotono decrescente ed i valori 
dell’oscillazione risultano essere confrontabili.  
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La pulsazione sui primi due armonici, inoltre, è molto maggiore rispetto a quella 
relativa ad armonici più alti, e questo è ovvio poiché la forzante è generata dal pistone 
ad intervalli regolari di frequenza pari a quella fondamentale. 
 
Nello specifico caso mostrato, l’oscillazione sul terzo armonico risulta essere 
mediamente il 30% di quella del primo ed il 45% di quella del secondo. 
Il grafico di Figura 79 spiega quanto appena affermato; in ascissa viene riportata 
l’oscillazione relativa all’i-esimo armonico espressa come percentuale di quella che si 
ha in corrispondenza dell’armonica fondamentale. 
 
 
Risulta evidente che le forzanti di entrambi i modelli presentano un’oscillazione 
su armonici superiori al terzo che si riduce di oltre il 70%. Dal 7° armonico in poi il 
valore dell’oscillazione non sale oltre il 10% della massima. 
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Le Pulsazioni alle Flange 
Il primo dei due grafici (Figura 80) seguenti mostra le pulsazioni pico-picco 
percentuali sui primi 24 armonici alla flangia del cilindro. In nero si riportano i risultati 
del modello AMESim® in azzurro quelli ottenuti con il modello a matrici di 
trasferimento.  
Il secondo grafico (Figura 81), più significativo ai fini del confronto, mostra, 
invece, lo scarto tra i due modelli (barre grigie) e l’andamento dell’oscillazione della 
forzante rapportato all’oscillazione massima (linea arancione).  
Lo scarto è stato calcolato come differenza tra il valore della pulsazione ottenuto 
con il modello a matrici di trasferimento e quello ottenuto con il modello AMESim® 
rapportato al primo: 
𝜎 =
𝑃𝑡𝑃𝑀𝑇 − 𝑃𝑡𝑃𝐴𝑀𝐸
𝑃𝑡𝑃𝑀𝑇
 
 
Il secondo parametro è stato riportato come riferimento allo scopo di dare un 
peso allo scarto ottenuto su ciascuna armonica ed è stato ottenuto puntualmente dal 
seguente rapporto: 
∆𝑢𝑖−𝑒𝑠𝑖𝑚𝑜 𝑎𝑟𝑚𝑜𝑛𝑖𝑐𝑜
∆𝑢𝑎𝑟𝑚𝑜𝑛𝑖𝑐𝑎 𝑓𝑜𝑛𝑑𝑎𝑚𝑒𝑛𝑡𝑎𝑙𝑒
⁄  
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Lo scarto quadratico medio risulta pari al 1,60%. Questo dato ha, in realtà, 
validità parziale per due ragioni: innanzitutto è di fondamentale importanza sapere se 
l’andamento dello scarto assume valori negativi, il che significa che il modello alle 
matrici da risultati inferiori a quelli del modello AMESim®, perdendo l’aspetto 
cautelativo necessario in fase progettuale. In secondo luogo è rilevante conoscere gli 
armonici in corrispondenza dei quali si hanno le maggiori differenze poiché armonici 
alti hanno un peso molto minore rispetto ai primi. Per questa ragione è stato deciso di 
separare l’analisi tra i primi tre ed i restanti ventuno armonici. 
Dal confronto emerge che le differenze più grosse tra i due modelli si hanno 
effettivamente in corrispondenza di armonici elevati; si ha uno scarto quadratico 
medio sui primi tre armonici dello 0,56% che diventa del 1,70% sui restanti ventuno. 
Le differenze maggiori si hanno in corrispondenza del 13° e del 14° armonico dove il 
modello alle matrici presenta risonanze. La ragione è imputabile alla schematizzazione 
del plenum adottata per il modello: si generano gli effetti di onde stazionarie descritti 
al paragrafo precedente, che non sono presenti nell’altro caso. Infine si può osservare 
che l’andamento dello scarto presenta due picchi negativi in corrispondenza del sesto 
e dell’ottavo armonico che possono essere spiegati allo stesso modo dei precedenti e 
che hanno, tuttavia, un peso limitato.  
Analogamente vengono riportati i grafici delle pulsazioni e dello scarto che si 
ottengono sugli altri punti esaminati (Figura 82, Figura 83, Figura 84, Figura 85 Figura 
86, Figura 87). 
 
Le Pulsazioni residue al Polmone 
È già stato evidenziato che lo standard impone un limite sulle pulsazioni di 
pressione residua (§2.6). Nel primo grafico viene riportato anche tale limite come 
ulteriore termine di paragone. 
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In generale l’andamento rispecchia quello del punto precedente, si osservano valori delle 
pulsazioni più bassi come è, tuttavia, ovvio aspettarsi, visto l’attraversamento del polmone 
smorzatore. In questo caso si ha uno scarto quadratico medio pari allo 0,81% sui primi tre 
armonici e del 1,29% sui restanti ventuno. Si osserva che le differenze tra i due modelli 
aumentano anche sui primi armonici, contemporaneamente l’andamento dello scarto 
rimane positivo, di conseguenza il modello AMESim® continua a dare risultati inferiori, 
questo è dovuto al maggiore effetto smorzante che è una conseguenza diretta delle 
differenti ipotesi assunte per i due approcci già discusse al Capito 2: la presenza del termine 
di dissipazione viscosa nel modello AMESim® è ragionevolmente la causa di una maggiore 
attenuazione delle pulsazioni e quindi di questo maggiore scostamento.  
Il limite risulta ampiamente rispettato, tranne che per il 13° e 14° armonico. 
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Le Pulsazioni residue alla Linea 
 
All’uscita della linea viene amplificato l’effetto smorzante osservato all’uscita 
del polmone e questo è dovuto alla presenza di un orificio tra il polmone e la linea. 
Tutto ciò si traduce in una maggiore differenza tra i due modelli in corrispondenza dei 
primi tre armonici rispetto a quella ottenuta negli altri punti esaminati.  
Lo scarto quadratico medio tra i primi tre armonici e quello tra i restanti 21 
risulta rispettivamente l’1% e lo 0,98%. Si evidenzia che, in questo caso, la differenza 
ottenuta sui primi armonici è addirittura maggiore di quella ottenuta sugli armonici 
più elevati, sebbene di pochi punti. L’andamento dello scarto, tuttavia, non è mai 
negativo, di conseguenza il modello alle matrici resta cautelativo sebbene sovrastimi 
percentualmente di più i valori delle pulsazioni rispetto ai punti precedenti. 
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La Shaking Force al Polmone 
 
 
Figura 87 
Anche per la Shaking Force al polmone l’andamento risulta lo stesso delle 
pulsazioni descritte in precedenza. Le differenze sui primi armonici sono trascurabili; 
lo scarto quadratico medio tra le SF ottenute con i due modelli è di 16,32 N sui primi 
tre armonici e di 590 N sui restanti 21.   
La normativa impone un limite da rispettare anche sulle Shaking Forces. Nel 
caso dei polmoni non possono essere superati 450 N all’interno del margine di 
separazione, pari al ±20% della frequenza meccanica naturale del polmone (FMN). Nel 
caso in esame la FMN è di 128 Hz, ovvero il limite è imposto per frequenze tra 102,4 Hz 
e 153,6 Hz che corrispondono all’intervallo compreso tra il 12° e il 15° armonico. 
Risulta interessante osservare che, tale limite sembrerebbe non essere rispettato per 
il modello alle matrici di trasferimento nel caso di schematizzazione con PLHD.  
Nel grafico di Figura 88 viene mostrato che se, al contrario, viene adottata la 
schematizzazione con PLC ciò non si verifica.    
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Si può osservare che, basandosi esclusivamente sul metodo alle matrici potrebbe risultare 
necessario riprogettare il polmone nel caso in cui venga adottata una schematizzazione del 
plenum piuttosto che un’altra. Con il plenum Alta Definizione il limite viene superato, cosa 
che non accade se guardiamo ai risultati ottenuti sempre con il modello alle matrici, ma 
con la schematizzazione del plenum Capacitivo; infine i risultati ottenuti con il modello 
AMESim®mostrano che i valori della SF sono, in realtà, ben al di sotto del limite imposto. 
 
In Tabella 7 vengono riassunti i risultati ottenuti. 
 
  
Figura 88 
Tabella 7 
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Gli effetti della parzializzazione di carico 
Dall’analisi condotta è emerso che, in entrambi i casi di parzializzazione del 
carico considerati, le differenze tra i due modelli restano paragonabili a quanto visto 
per il caso a pieno carico: l’andamento dello scarto risulta, infatti, allineato con quello 
descritto per il caso precedente.  
Si osserva, inoltre, che in corrispondenza dell’armonica fondamentale si hanno 
oscillazioni generalmente più alte; questo è spiegabile considerando che, escludendo 
uno dei due effetti del cilindro, il comportamento diventa simile a quello di un 
compressore a singolo effetto, per i quali, come accennato al §2.2, le armoniche dispari 
sono maggiormente influenti.  Questo aspetto risulta più evidente nella condizione di 
carico con l’effetto avanti escluso (50%HE). A titolo di esempio viene riportata la 
pulsazione residua ottenuta al Polmone nel caso A1F 50% HE (Figura 89). 
 
Si osserva un rilevante aumento sul primo armonico rispetto alle condizioni di 
pieno carico nell’analogo punto. La pulsazione residua ottenuta passa da un valore 
dello 0,11% ad un valore pari a 1,68% per il modello AMESim® e da 0,51% a 2,54% per 
il modello alle matrici; il limite rimane, tuttavia, rispettato.  
In Tabella 8 e Tabella 9 vengono riassunti i risultati ottenuti nei due casi 
parzializzati per tutti i punti esaminati. 
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5.6 ULTERIORI ANALISI  
 
È stata condotta una analisi ulteriore per valutare gli effetti dell’interazione con 
l’impianto. Questo aspetto rappresenta un altro elemento trascurato dal modello a 
matrici di trasferimento. 
Sono stati confrontati i valori di temperatura e pressione all’interno dei due 
effetti del cilindro C1 rispettivamente nel caso di cilindro isolato (in verde), come viene 
considerato dal codice Smart PV per generare le forzanti del modello a matrici di 
trasferimento, e nel caso di impianto completo (in nero). Vengono mostrati di seguito 
gli andamenti ottenuti (Figura 90 e Figura 91). 
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Gli effetti di interazione con l’impianto in termini di oscillazione di pressione e 
temperatura sono evidenti.  
È significativo osservare come questo si rifletta sul comportamento delle 
valvole; in Figura 92 viene riportata l’alzata delle valvole di aspirazione e mandata 
dell’effetto addietro del cilindro, ottenuta nei due casi. 
 
La dinamica delle valvole viene fortemente modificata a causa delle maggiori 
oscillazioni di pressione presenti nel secondo caso; sono evidenti le ripetute 
oscillazioni dell’otturatore di mandata.  
Tutto questo comporta sostanziali differenze anche nella portata elaborata dal 
cilindro, mostrata in Figura 93. 
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A conclusione dell’analisi vengono riportati i cicli dei due effetti del cilindro 
(Figura 94 e Figura 95). 
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In Tabella 10 vengono riassunti gli effetti dell’interazione tra cilindro ed 
impianto in termini di potenza, lavoro specifico e portata media elaborata dal cilindro 
nei due casi. 
 
 
In conclusione, l’interazione biunivoca che il cilindro ha con le varie sezioni 
dell’impianto amplifica la pulsazione, ciò modifica sensibilmente la dinamica delle 
valvole il che si traduce in una minore potenza assorbita, dovuta agli effetti d’onda, in 
questo caso benefici. Si ha una minore massa che rimane intrappolata nel volume 
nocivo in corrispondenza della chiusura delle valvole di mandata, più marcatamente 
per l’effetto addietro, questo comporta un minor assorbimento di potenza nella fase di 
espansione. 
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CONCLUSIONI 
 
Nell’ambito dello studio delle pulsazioni di pressione che si hanno negli impianti 
equipaggiati con compressori alternativi, questo lavoro si è incentrato sul confronto di 
due modelli di analisi. Da un lato un modello basato sul calcolo acustico, impiegato in 
ambito industriale per la progettazione, data la rapidità con cui è possibile ottenere i 
risultati. Dall’altro un modello basato sulla soluzione delle equazioni della 
fluidodinamica monodimensionale, impiegato in fase di verifica, più oneroso dal punto 
di vista computazionale ma più accurato nella previsione. 
A partire da una macchina composta da quattro cilindri a doppio effetto 
suddivisi su due stadi di compressione, destinata ad una raffineria, sono stati 
ricostruiti e messi a confronto i due modelli utilizzando, rispettivamente, un sistema a 
matrici di trasferimento e il software di simulazione AMESim®. 
Dall’analisi svolta emerge che il modello alle matrici di trasferimento (MT) 
sovrastima la risposta del sistema rispetto al modello AMESim® sulla quasi totalità 
delle frequenze, come potevamo aspettarci vista l’assenza di termini dissipativi, inclusi 
invece nel secondo modello. L’aspetto cautelativo di MT è da ritenersi positivo poiché 
il metodo viene impiegato in fase progettuale.  
Analizzando lo scarto tra i risultati ottenuti con i due modelli sulla pulsazione 
residua in punti differenti, le più grandi differenze si hanno, per la maggior parte dei 
casi, in corrispondenza di armonici elevati che, dunque, hanno un peso relativo. Sui 
primi tre armonici lo scarto quadratico medio varia tra lo 0,56% alle Flange, lo 0,81% 
al Polmone e l’1% all’uscita della Linea. Sui restanti ventuno si passa rispettivamente a 
1,70%, 1,29% e 0,98%; è stato osservato che la presenza degli effetti dissipativi viscosi 
nel modello AMESim® comporta un progressivo aumento delle differenze che si hanno 
sui primi armonici, rispetto agli armonici più alti, man mano che vengono attraversati 
i diversi elementi della linea. Le differenze sono, inoltre, fortemente dipendenti dalla 
schematizzazione fatta nella costruzione del modello. La modellazione seguita porta, 
infatti, a geometrie caratterizzate da frequenze di risonanza diverse, legate alla 
presenza di onde stazionarie. Nello specifico MT risulta essere più sensibile alla 
schematizzazione del plenum del cilindro rispetto al modello AMESim®; anche questo 
aspetto può essere addebitato all’assenza degli effetti dissipativi e, in alcuni casi, 
potrebbe portare ad errori di valutazione, come osservato per la Shaking Force al 
polmone per la quale, a parità di modello e cambiando la sola schematizzazione del 
plenum si ottengono risultati contraddittori. 
La parzializzazione del carico fornisce risultati che si allineano a quelli relativi 
al pieno carico. In corrispondenza dell’armonica fondamentale, tuttavia. è stato 
osservato che si hanno oscillazioni generalmente più alte, specialmente nel caso di 
esclusione dell’effetto esterno. La pulsazione residua al polmone, ad esempio, passa da 
un valore dello 0,11% a pieno carico ad un valore pari a 1,68% nella condizione di 
carico parzializzato per il modello AMESim® e da 0,51% a 2,54% per l’altro modello. 
Ciò viene spiegato considerando che, in tali condizioni, il cilindro assume un 
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comportamento analogo a quello caratteristico dei cilindri a singolo effetto, per i quali 
sono maggiormente influenti gli armonici dispari. MT rimane, comunque, cautelativo 
rispetto ad AMESim®. 
In generale il modello a matrici di trasferimento si conferma essere un buono 
strumento predittivo, nonostante le forti semplificazioni introdotte. 
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